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RESUME
Ce travail se place dans le cadre général de la modélisation du refroidissement des moteurs
thermiques à combustion interne. L'étude présentée, à caractère expérimental et numérique,
porte sur l'écoulement turbulent en conduite rugueuse avec transfert thermique. Cette étude
est motivée par le besoin industriel d'améliorer la prédictivité des codes de calculs utilisés lors
des phases de conception, avant la réalisation de prototypes mécaniques.
La simulation de l'échange thermique dans les chambres de refroidissement est basée sur la
modélisation de la turbulence. Des écarts sensibles ont été détectés lors du changement de ver-
sion du code utilisé, ce qui a mis en évidence la sensibilité des lois de paroi implémentées dans
les codes commerciaux.
Le choix de la géométrie cylindrique de l'écoulement est dicté par la volonté d'étudier l'écoule-
ment et le transfert de chaleur sur paroi rugueuse par une approche expérimentale la plus simple
possible, tout en conservant les caractéristiques de l'écoulement existant dans les chambres de
refroidissement des moteurs thermiques (vitesse, température et état de surface).
Les limites expérimentales constatées justiﬁent l'approche par simulation numérique des grandes
échelles, résolues jusqu'à la paroi.
Les résultats expérimentaux obtenus montrent l'impact important de la rugosité sur la dis-
tribution de vitesse, et particulièrement dans la couche limite. L'échange thermique s'en trouve
fortement modiﬁé. Les résultats issus de la simulation des grandes échelles donnent accès aux
valeurs physiques, dans la sous-couche visqueuse, inaccessible expérimentalement.
L'ensemble des résultats apportés par l'étude expérimentale et numérique consitue une base de
données pour l'optimisation des résultats fournis par les codes industriels. Ces résultats obtenus
sur une géométrie simpliﬁée valident les méthodes et les techniques employées, qui pourront
être appliquées ultérieurement à d'autres géométries.
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1.1 Contexte de l'étude
1.1.1 Présentation
Dans de nombreux milieux industriels la conception amont fait grandement appel à la si-
mulation numérique, qui oﬀre une souplesse d'utilisation et une rapidité accrue par rapport
aux techniques expérimentales employées auparavant. En tant que constructeur international,
RENAULT utilise massivement les dernières techniques disponibles dans ce domaine et par-
ticipe à l'évolution de ces techniques. La conception du circuit de refroidissement moteur fait
appel, entre autres choses, à la simulation thermo-hydraulique en utilisant le code commercial
de mécanique des ﬂuides FLUENT.
La géométrie des chambres d'eau est dictée par les compromis de conception provenant des
diﬀérents métiers (admission air/carburant, échappement, combustion, lubriﬁcation des pièces
en mouvement, architecture). L'eﬀet de la vitesse de l'écoulement dans les chambres d'eau est
primordial pour la longévité et la ﬁabilité des pièces refroidies, sachant qu'une vitesse minimale
est requise pour assurer le refroidissement et qu'une vitesse trop élevée pénalise le fonctionne-
ment moteur car elle requiert une puissance importante de la pompe à eau, et augmente les
phénomènes d'érosion.
L'utilisation du code de calcul FLUENT permet de calculer l'écoulement hydraulique dans
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le volume imposé des chambres d'eau. Les résultats de calculs fournissent avec une très bonne
précision la répartition des débits en diﬀérentes sections des volumes parcourus. Si besoin, des
modiﬁcations telles qu'une redéﬁnition des sections de passage du joint de culasse ou l'ajout de
perçages inter-fûts peuvent être introduits au niveau des maquettes numériques aﬁn d'évaluer
leurs eﬀets.
Dans un souci d'amélioration permanente, les outils utilisés sont évalués et optimisés en re-
lation avec les éditeurs de code de calcul. Dans ce cadre, un travail sur les lois de paroi a été
mené récemment. Il s'avère que les lois de paroi utilisées par FLUENT sont des lois standards,
qui sont issues de mesures expérimentales obtenues pour des conﬁgurations assez éloignées des
écoulements que nous cherchons à modéliser.
Entre les dernières versions 6.2 et 6.3 de FLUENT des écarts sensibles de résultat de cal-
cul sont apparus. Des études préliminaires menées par la société TEUCHOS et par la société
TSR (Thermique Simulation et Recherche) ont permis de quantiﬁer ces diﬀérences, à savoir une
variation de l'ordre de 15 % sur le coeﬃcient d'échange thermique, et une variation de l'ordre
de 10 % sur le coeﬃcient de frottement.
Ces variations modiﬁent le débit de 5 à 6 %, et le calcul thermique par une diﬀérence de 5
à 7C sur la température maximale du toit de la chambre de combustion (de l'ordre de 250C).
Ces écarts sont dûs aux lois de paroi utilisées par FLUENT. Ces lois sont issues de données
expérimentales réalisées dans les années 70, peu représentatives des conditions d'écoulement
régnant dans un circuit de refroidissement. En eﬀet ces lois de paroi sont déterminées pour des
écoulements d'air ne prenant pas en compte la rugosité (Launder et Spalding [53] et Jayatilleke
[39]). Les actions métiers qui ont permis de quantiﬁer ces écarts n'ont pas identiﬁé leur origine.
Toutefois le rôle de la rugosité nous semble prépondérant, mais demeure non quantiﬁable par
la théorie.
L'utilisation d'un banc d'essais dédié avec des moyens de mesure optique non intrusive, et
des mesures plus classiques pour la température (tout en garantissant un minimum d'intrusi-
vité) ainsi que l'appui d'un code de simulation des grandes échelles validé par de nombreuses
études antérieures, ont été mis en ÷uvre dans le but d'appréhender une loi de paroi adaptée à
notre problématique.
L'objectif de cette thèse est d'obtenir une loi de paroi adaptée au besoin spéciﬁque de RE-
NAULT. Les conditions d'écoulement seront proches de celles rencontrées dans les chambres
d'eau.
1.1.2 Objectifs et apports de la thèse
L'objectif principal est d'améliorer la simulation de l'écoulement, des pertes de charge et
des transferts thermiques dans les chambres d'eau de moteur à combustion interne.
Grâce à diﬀérentes campagnes d'essais sur un banc organe spéciﬁque et au savoir-faire de
l'IMFT, l'établissement de lois de paroi hydraulique et thermique adaptées au besoin spéciﬁque
d'un noyau d'eau contribuera à accroitre la précision des simulations thermique et hydraulique.
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Le choix de la géométrie cylindrique de l'écoulement est dicté par la volonté d'étudier l'écoule-
ment et le transfert de chaleur sur paroi rugueuse par une approche expérimentale la plus simple
possible, tout en conservant les caractéristiques de l'écoulement existant dans les chambres de
refroidissement des moteurs thermiques (vitesse, température et état de surface).
Les améliorations induites par ce gain de précision peuvent être déclinées sous quatre aspects :
• une meilleure estimation par calcul de la température de la culasse et du carter-
cylindre (gain espéré 5 à 7C sur la température maxi face-feu culasse).
• une meilleure prédiction des échanges par ébullition (qui dépend à l'ordre 1 de la
température du noyau d'eau). Dimensionnement au plus juste vis-à-vis du critère d'ébul-
lition (gain de 5% en débit).
• une meilleure précision de l'estimation de la durée de vie. Une incertitude de
5C sur la thermique culasse se traduit par une incertitude de 10% sur la tenue thermo-
mécanique de la culasse.
1.1.3 Utilisation industrielle du calcul numérique
Lors des phases de conception et de développement des moteurs RENAULT, les tempé-
ratures de la paroi interne de la chambre d'eau et les densités de ﬂux transmises au ﬂuide
sont estimées par calculs thermiques et hydrauliques. Ces calculs permettent de localiser les
zones sensibles (chaudes) du moteur et de déterminer le débit optimal du liquide de refroidis-
sement permettant d'assurer la ﬁabilité des pièces. Les calculs sont régulièrement confrontés
à des mesures de température en paroi réalisées in situ lors de campagnes d'essais : les mo-
teurs instrumentés de thermocouples sont soumis à des cycles normalisés reproduisant diverses
conditions de fonctionnement ou de vieillissement accéléré. Les calculs et les critères de te-
nue des pièces sollicitées thermiquement sont ainsi validés. La ﬁgure 1.1 illustre les transferts
thermiques existant dans une culasse.
Figure 1.1  Transferts thermiques au sein d'une culasse
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La procédure de calcul se déroule en deux étapes :
Calcul hydraulique Calcul thermique
Vin - Tfluide - Pout
Hypothèse : Twall uniforme
hconv
?
?
Flux imposé sur la paroi de la chambre de combustion
Tfluide moyenne
Champ de température de paroi
?
?
-
Figure 1.2  Procédure de calcul hydraulique et thermique
Pour la réalisation de ce calcul on considère que le comportement hydraulique n'est pas modiﬁé
par la thermique ce qui permet de découpler l'approche. Cette hypothèse est valide au regard
du nombre de Prandtl du ﬂuide utilisé (Pr = 2 à 90C) et si l'on néglige les eﬀets de compres-
sibilité, de la convection naturelle ou encore du changement de phase.
• Calcul Hydraulique :
Il est réalisé à l'aide du code de calcul 3D FLUENT par une méthode de résolution
de type volumes ﬁnis. Le calcul hydraulique permet de déterminer la distribution du co-
eﬃcient d'échange hconv sur chaque maille à l'interface entre le liquide et la paroi de la
chambre d'eau à partir du champ de vitesse calculé dans le volume d'eau. Pour le calcul
de hconv le code utilise les valeurs des températures de paroi et du ﬂuide qui sont im-
posées, et calcule la densité de ﬂux ϕ par la loi de paroi thermique (équation 1.35). Les
conditions aux limites requises pour ce calcul sont : la vitesse à l'entrée du carter Vin, la
pression en sortie de la culasse Pout ainsi que la température moyenne du ﬂuide Tfluide.
Ces conditions sont issues des mesures réalisées sur bancs d'essais lors des phases de mise
au point du moteur. Lors du calcul hydraulique, la température de paroi de la chambre
d'eau est uniforme, celle-ci est corrigée par la suite lors du calcul thermique.
• Calcul Thermique :
Il est réalisé à l'aide du code de calcul 3D par éléments ﬁnis NASTRAN. Les condi-
tions aux limites requises pour ce calcul sont le ﬂux imposé provenant de la chambre de
combustion, la température moyenne du ﬂuide ainsi que le champ de coeﬃcients d'échange
convectif sur chaque maille de la paroi issus du calcul hydraulique. La température de
paroi et le ﬂux transmis au ﬂuide sont le résultat d'un calcul itératif en conduction au
cours duquel la température de mélange en regard de la zone considérée est réactualisée
en fonction du ﬂux de chaleur transmis au ﬂuide. Le calcul thermique intègre un modèle
de prise en compte de l'ébullition qui permet de corriger le coeﬃcient d'échange sur les
mailles où il y a déclenchement de l'ébullition (lorsque la température de la maille est
supérieure à la température de saturation). Le calcul par conduction permet de recalculer
la température sur l'ensemble des mailles de la chambre d'eau.
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Figure 1.3  Géométrie complète des chambres de refroidissement
Figure 1.4  Géométrie des chambres de refroidissement - détail d'un poste de la culasse vue
de dessus
Les ﬁgures 1.3, 1.4 et 1.5 illustrent à titre d'exemple les contraintes géométriques et le volume
ﬂuide sur lequel sont réalisés les calculs hydrauliques.
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Figure 1.5  Géométrie des chambres de refroidissement - détail d'un poste de la culasse vue
depuis la chambre de combustion
Figure 1.6  Visualisation des lignes de courant dans les chambres de refroidissement
.
La ﬁgure 1.6 montre les résultats d'un calcul sur un moteur diesel G9T de la gamme RE-
NAULT. Ces résultats montrent que les vitesses dans le carter et dans une partie de la culasse
sont comprises entre 0,1 m.s-1 (en aval de certaines singularités conduisant au développement
de recirculations ou de décollements du ﬂuide) et 3 m.s-1.
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Figure 1.7  Visualisation du coeﬃcient d'échange thermique dans le carter
.
Figure 1.8  Visualisation du coeﬃcient d'échange thermique dans un poste de la culasse -
vue depuis la chambre de combustion
Les ﬁgures 1.7 et 1.8 illustrent par le coeﬃcient d'échange thermique, le résultat d'un calcul
thermique .
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1.2 Modélisation de la turbulence
1.2.1 Concepts
Cette partie présente les principes de la modélisation de la turbulence. Les écoulements sont
régis par les équations de Navier-Stokes, qui caractérisent l'équilibre mécanique de la particule
ﬂuide sous l'eﬀet de trois types de force :
• la quantité d'accélération
• les forces de pression
• les contraintes visqueuses
Ces équations peuvent avoir des solutions exactes ou approchées selon la nature laminaire ou
turbulente de l'écoulement, qui est caractérisé par le nombre de Reynolds :
Re =
U.L
ν
Où :
• U est l'échelle caractéristique de la vitesse [m.s-1]
• L est l'échelle caractéristique de longueur [m]
• ν est la viscosité cinématique [m2.s-1]
L'irrégularité des perturbations de l'écoulement turbulent est traduite par la décomposition de
Reynolds, et ce pour les diﬀérentes grandeurs physiques (pression, vitesse, masse volumique,
température). On a donc :
u = u+ u′
Où :
• u représente la grandeur physique moyenne.
• u′ représente la grandeur physique instantanée.
En appliquant la décomposition de Reynolds, on peut développer les équations de Navier-Stokes
et de l'énergie qui permettent d'aboutir aux équations du mouvement moyen pour la conduite
cylindrique (conservation de la masse et de la quantité de mouvement) :
∂u
∂x
+
1
r
∂r v
∂r
= 0 (1.1)
ρ
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u
∂u
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+ v
∂u
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∂
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µ
∂u
∂r
− ρu′v′
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ρ Cp
[
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Cette décomposition fait apparaître le tenseur de Reynolds qui s'écrit sous la forme complète :
− ρ
 u
′2 u′v′ u′w′
u′v′ v′2 v′w′
u′w′ v′w′ w′2
 (1.5)
Ce tenseur symétrique fait apparaître six inconnues supplémentaires. Les modèles 3D les plus
simples introduisent la viscosité turbulente et l'hypothèse de turbulence isotrope pour la fer-
meture de ce terme :
ui′uj ′ = −νt
(
∂ui
∂xj
+
∂uj
∂xi
)
+
2
3
k δij (1.6)
On considère ici une particule ﬂuide (voir ﬁgure 1.9) située à une distance y de la paroi ani-
mée d'une vitesse verticale v′ > 0, et qui conserve sa vitesse horizontale u. Cette particule
ﬂuide va se retrouver à une distance de la paroi où la vitesse moyenne du ﬂuide est supérieure
et va donc présenter une ﬂuctuation de vitesse u′ < 0 pour conserver sa vitesse moyenne. On
montre ainsi que la corrélation u′v′ est négative, ce qui renforce l'eﬀet de la contrainte laminaire.
La décomposition de Reynolds apporte aussi un terme supplémentaire pour l'équation de l'éner-
gie. Le terme ajouté est un vecteur correspondant à la densité de ﬂux turbulent introduisant à
nouveau trois inconnues :
ρ Cp
u
′T ′
v′T ′
w′T ′
 (1.7)
On considère le cas où la paroi est chauﬀée de sorte que Tp > Tfluide. On peut mener le même
raisonnement que précédemment pour décrire le comportement de ce terme. Si une particule
ﬂuide est perturbée par une vitesse verticale v′ > 0 tout en conservant sa température, elle va
se retrouver à une distance de la paroi où statistiquement la température y est inférieure. Elle
présentera alors une ﬂuctuation de température T ′ > 0. On montre ainsi que la corrélation v′T ′
est positive et renforce l'eﬀet du ﬂux laminaire.
Le tenseur de Reynolds et le vecteur de densité de ﬂux turbulent apportent au total neuf
inconnues. Chacun de ces termes peut être modélisé en utilisant le concept de longueur de
mélange proposé par Prandtl.
Concept de longueur de mélange
Ce concept proposé par Prandtl est l'approche classique utilisée pour évaluer le tenseur de
Reynolds u′v′ lors des calculs de couche limite turbulente. Ce schéma simple donne toujours
satisfaction lorsqu'il est comparé aux informations issues des avancées récentes dans la modéli-
sation du tenseur de Reynolds. Cette approche repose sur l'analyse de l'échelle des ﬂuctuations
de vitesse. Si l'on considère la longueur de mélange lu suﬃsamment petite devant les autres
dimensions, on peut estimer l'ordre de grandeur de u
′
:
u
′
= −lu∂u
∂y
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Figure 1.9  Principe de longueur de mélange
Où lu représente la distance parcourue par la particule ﬂuide en conservant sa vitesse. La
composante v′ s'exprime de manière identique, à une constante k près :
v
′
= k u
′
= k lu
∂u
∂y
Ainsi le tenseur de Reynolds peut être exprimé par une échelle de longueur lu et le gradient de
vitesse ∂u/∂y :
u′v′ =
u
′
v
′
2
=
k
2
l2u
(
∂u
∂y
)2
∝ −l2u
(
∂u
∂y
)2
Cette longueur de mélange peut aussi s'exprimer en fonction de la diﬀusion de quantité de
mouvement et en introduisant la déﬁnition de la viscosité turbulente (1.6), on obtient :
νt = l
2
u
∣∣∣∣∂u∂y
∣∣∣∣
La dimension donnée à la longueur de mélange lu peut être déterminée en supposant que près
de la paroi, la seule dimension de longueur signiﬁcative est la distance à la paroi. Il est donc
raisonnable dans la couche limite d'estimer l'échelle lu correspondant à cette distance. On peut
écrire cette hypothèse sous forme proportionelle :
lu = κy (1.8)
Cette hypothèse se vériﬁe expérimentalement avec des mesures de vitesse dans la couche limite.
Dans la région développée de la couche limite, les mesures sont bien représentées par l'équation
1.8 avec κ = 0,41. La constante κ est communément appelée la constante de Von-Karman.
Par analogie il existe une longueur de mélange lT qui correspond à la distance parcourue par
la particule ﬂuide en conservant sa température telle que :
T
′
= −lT ∂T
∂y
La corrélation température - vitesse s'obtient en introduisant les expressions de lu et lT :
ρ Cp v
′T ′ = −ρ Cp lu lT ∂u
∂y
∂T
∂y
(1.9)
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En introduisant la déﬁnition de la conductivité thermique turbulente kt, on obtient :
v′T ′ = − kt
ρ Cp
∂T
∂y
= −νt∂T
∂y
(1.10)
On exprime alors la diﬀusivité thermique turbulente αt de la manière suivante :
αt = lulT
∣∣∣∣∂u∂y
∣∣∣∣ (1.11)
Nombre de Prandtl turbulent
Les quantités νt et αt ne sont pas des propriétés physiques du ﬂuide mais sont relatives
aux propriétés de l'écoulement étudié. Le rapport entre la viscosité et la diﬀusivité thermique
turbulentes déﬁnit le nombre de Prandtl turbulent, par analogie au nombre de Prandtl molé-
culaire.
Prt =
µt c
kt
=
νt
αt
=
lu
lT
(1.12)
Ce nombre est diﬀérent de un car il représente le rapport entre les temps caractéristiques relatifs
aux équilibres dynamiques et thermiques diﬀérents sauf lorsque Pr = 1.
1.2.2 Modèle k-ε
Ce modèle est, de loin, le plus utilisé des modèles à deux équations. Les premiers travaux
concernant ce modèle sont ceux de Chou [18] et Davidof [21]. De nombreux auteurs ont contri-
bué à l'amélioration de ce modèle. On retiendra pour le modèle standard les travaux de Launder
et Sharma [52] qui ont fortement contribué à la popularité de ce modèle.
Nous présentons ici les diﬀérentes évolutions apportées à ce modèle.
Modèle standard
Ce paragraphe détaille les simpliﬁcations faites lors de la fermeture de l'équation de trans-
port de l'énergie cinétique turbulente k.
Tensions de Reynolds
Le tenseur de Reynolds est classiquement modélisé en utilisant l'hypothèse de Boussinesq :
τij
ρ
= 2νtSij − 2
3
kδij
Où Sij est le tenseur des contraintes moyennes. Le second terme est nécessaire pour obtenir la
trace de τij . En écoulement incompressible Sii = 0, ce qui réduit l'équation à τii = −2ρ k.
Transport turbulent et diﬀusion par ﬂuctuation de pression
L'approximation généralement utilisée pour représenter le transport turbulent d'un scalaire
dans un écoulement turbulent est l'approximation de type diﬀusion de gradient. Par analogie
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au transport moléculaire, on suppose que : −u′jφ′ ∼ νt ∂φ/∂xj . Cependant, il n'y a pas
d'équivalent pour le terme de diﬀusion par ﬂuctuation de pression. L'absence de données ex-
périmentales pour modéliser ce terme conduit à regrouper ce terme avec le terme de transport
turbulent, et l'on considère que le transport de ces deux termes peut être représenté par un
terme de gradient. Les résultats de DNS de Mansour et al. [60] montrent que la diﬀusion par
ﬂuctuation de pression est très faible pour des écoulements simples. Au ﬁnal, il est admis de
réunir les deux termes sous la forme suivante :
1
2
u
′
iu
′
iu
′
j +
1
ρ
p′u
′
j = −
νt
σk
∂k
∂xj
Où σk est un coeﬃcient de fermeture.
Dissipation
A ce stade, il reste toujours deux grandeurs indéterminées, le taux de dissipation de l'éner-
gie cinétique turbulente ε, et l'échelle de longueur de la turbulence l. Ces deux propriétés sont
considérées comme strictement dépendantes de la turbulence de l'écoulement, et non pas des
propriétés du ﬂuide, comme la viscosité moléculaire. Taylor [98] montre par une étude dimen-
sionnelle que :
ε ∼ k3/2 l−1
Il reste toujours à préciser l'échelle de longueur de la turbulence. Cette échelle peut être détermi-
née à l'aide du concept de longueur de mélange proposé par Prandtl, et présenté précédemment.
Au ﬁnal, l'équation de transport de l'énergie cinétique turbulente k est très souvent modélisée
sous la forme suivante :
∂k
∂t
+ uj
∂k
∂xj
= τij
∂ui
∂xj
− ε+ ∂
∂xj
[
(ν + νt/σk)
∂k
∂xj
]
(1.13)
La fermeture de l'équation de transport pour ε s'écrit :
∂ε
∂t
+ uj
∂ε
∂xj
= Cε1
ε
k
τij
∂ui
∂xj
− Cε2 ε
2
k
+
∂
∂xj
[
(ν + νt/σε)
∂ε
∂xj
]
(1.14)
Avec la viscosité turbulente égale à :
νt = Cµk
2ε−1 (1.15)
Les valeurs des coeﬃcients standards de fermeture pour ce modèle sont les suivantes :
Cε1 = 1,44 Cε2 = 1,92 (1.16)
Cµ = 0,09 σk = 1,0 σε = 1,3 (1.17)
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Modèle RNG
Le modèle RNG (Re-Normalisation Group) proposé par Orszag et al. [70] est issu d'une
méthode statistique, son formalisme est identique au modèle k-ε standard, mais apporte les
améliorations suivantes :
• un terme additionnel dans l'équation de transport pour ε, qui améliore la précision pour
les écoulements rapidement accélérés.
• l'eﬀet de swirl sur la turbulence est pris en compte.
• la théorie de renormalisation fournit une formulation analytique pour le calcul du nombre
de Prandtl turbulent Prt, alors que le modèle standard utilise une valeur déﬁnie par
l'utilisateur.
• la formulation analytique de la viscosité turbulente, adaptée aux écoulements à bas Rey-
nolds (nécessité d'un maillage raﬃné en paroi).
Les diﬀérences apportées au modèle RNG élargissent le champ d'application du modèle k − ε.
Equations de transport du modèle k-ε RNG
∂k
∂t
+ uj
∂k
∂xj
= τij
∂ui
∂xj
− ε+ ∂
∂xj
[
αk νt
∂k
∂xj
]
(1.18)
∂ε
∂t
+ uj
∂ε
∂xj
= Cε1
ε
k
τij
∂ui
∂xj
− Cε2 ε
2
k
+
∂
∂xj
[
αε νt
∂ε
∂xj
]
−Rε (1.19)
Avec αk et αε les inverses des nombres de Prandtl turbulents, calculés analytiquement par la
théorie de renormalisation :∣∣∣∣ α− 1,3929α0 − 1,3929
∣∣∣∣0,6321 ∣∣∣∣ α+ 2,3929α0 − 2,3929
∣∣∣∣0,3679 = µmolµturb (1.20)
Où α0 = 1,0. En considérant un écoulement à haut Reynolds, on a µmol < µturb et αk = αε ≈
1,393.
Le terme Rε est la principale diﬀérence par rapport au modèle k-ε standard. Il s'exprime
ainsi :
Rε =
Cµ ρ η
3(1− η/η0)
1 + β η3
ε2
k
(1.21)
Où η = Sk/ε, η0 = 4,38, β = 0,012. Sk est une constante ayant le rôle de terme source de k.
En regroupant les termes, l'équation de transport devient :
∂ε
∂t
+ uj
∂ε
∂xj
= Cε1
ε
k
τij
∂ui
∂xj
− C∗ε2
ε2
k
+
∂
∂xj
[
αε νt
∂ε
∂xj
]
(1.22)
Où le terme C∗ε2 réunit :
C∗ε2 = Cε2 +
Cµ ρ η
3(1− η/η0)
1 + β η3
ε2
k
(1.23)
Pour les zones de l'écoulement où η < η0, Rε apporte une contribution positive, et C
∗
ε2 de-
vient supérieur à Cε2. Dans la région logarithmique η ≈ 3,0, ce qui donne C∗ε2 ≈ 2,0, valeur
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proche de la constante Cε2 du modèle k-ε standard. Pour des écoulements modérément accéle-
rés, le modèle RNG fournit des résultats comparables à ceux fournis par le modèle k-ε standard.
Pour les régions fortement contraintes, soit η > η0, le terme Rε devient négatif. La valeur
de C∗ε2 devient alors inférieure à Cε2. En comparaison avec le modèle k-ε standard, le taux de
destruction de ε augmente, ce qui tend à diminuer l'énergie cinétique turbulente k et éventuel-
lement la viscosité turbulente. Pour les écoulement fortement accélérés et contraints, le modèle
RNG présente une valeur de viscosité turbulente plus faible que celle issue du modèle k-ε stan-
dard.
Les valeurs des coeﬃcients de fermeture pour ce modèle sont les suivantes :
Cε1 = 1,42 Cε2 = 1,68
Modèle realizable
Le modèle k − ε realizable proposé par Shih et al. [88] en 1995, diﬀère du modèle standard
en deux points importants :
• une nouvelle formulation de la viscosité turbulente,
• une nouvelle équation de transport pour ε, issue de l'équation de transport exacte de la
vorticité ﬂuctuante
L'appelation realizable signiﬁe que ce modèle répond à des critères mathématiques stricts pour
la modélisation des tensions de Reynolds et consistants avec la physique des écoulement tur-
bulents. Les contraintes mathématiques supplémentaires à ce modèles étant spéciﬁques, les
modèles standards et RNG ne peuvent être considérés comme realizable.
L'amélioration apportée par ce modèle est immédiate pour les écoulements soumis à des ef-
fets de rotation, de forts gradients de pression adverse, recirculation et de séparation.
La spéciﬁcité de ce modèle réside dans la modélisation des tensions de Reynolds. Le terme
u′2 est alors déterminé par la relation :
u′2 =
2
3
k − 2νt∂u
∂x
(1.24)
Cette quantité est par déﬁnition positive, sauf dans le cas d'un écoulement fortement accéléré,
lorsque le terme 2νt
∂u
∂x devient préponderant. Pour imposer u
′2 > 0, le modèle vériﬁe donc le
critère suivant :
k
ε
∂u
∂x
>
1
3 Cµ
≈ 3,7 (1.25)
De plus ce modèle ne considère pas le terme Cµ constant, ainsi le calcul de la viscosité turbulente
est dépendant des contraintes, des rotationnels et de la turbulence :
Cµ =
1
A0 +As
k U?
ε
(1.26)
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U? =
√
SijSij + Ω˜ijΩ˜ij (1.27)
et avec wk la vitesse angulaire :
Ω˜ij = Ωij − 2εijkωk et Ωij = Ωij − εijkωk (1.28)
A0 = 4,04 , As =
√
6 cosφ (1.29)
où
φ =
1
3
cos−1
(√
6 W
)
, W =
SijSjkSki
S˜3
, S˜ =
√
SijSij , Sij =
1
2
(
∂uj
∂xi
+
∂ui
∂xj
)
(1.30)
Modèle utilisé
Diﬀérentes études internes à RENAULT ont été menées pour tester les diﬀérents modèles
k−ε présentés. Les conclusions de ces travaux montrent que le modèle k−ε realizable est le plus
approprié pour modéliser l'écoulement. L'évaluation des modèles est basée sur la comparaison
des résultats numériques (pertes de charge, zones de recirculation et répartition des débits) à
diﬀérents essais réalisés sur banc moteur.
1.2.3 Loi de paroi
Déﬁnition
L'écoulement est contraint par des parois à la géométrie parfois complexe (noyau d'eau cu-
lasse par exemple). Le calcul hydraulique de l'écoulement doit prendre en compte la condition
de vitesse nulle à la paroi (ﬂuide visqueux). Entre l'écoulement développé et la paroi, il existe
une zone où l'on rencontre de forts gradients de vitesse : cette zone correspond à la couche limite.
Au sein de cette zone, la résolution des équations nécessite un maillage très ﬁn pour cap-
Figure 1.10  Représentation d'une couche limite
ter les échelles dynamique et thermique. On simpliﬁe le problème par des lois de paroi, et celle
que nous utilisons est la loi de paroi logarithmique. La distance à la paroi y et la vitesse u sont
adimensionnées par rapport à la vitesse de frottement uτ :
u+ =
u
uτ
et y+ =
uτ . y
ν
(1.31)
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Pour y+ < 30 , on se situe dans la zone visqueuse. Pour 30 <y+< 300 , on se situe dans la zone
logarithmique.
• La sous-couche visqueuse :
Dans cette région très proche de la paroi, la viscosité dynamique est prédominante. C'est
elle qui conditionne les échanges (transfert de masse ou transfert thermique). L'écoule-
ment y est quasi-laminaire, et la vitesse suit alors la loi suivante :
u+ = y+ (1.32)
• La couche logarithmique :
Dans cette couche extérieure, la turbulence prédomine et conditionne les échanges. Dans
cette région, on modélise une vitesse adimensionnelle comme une fonction logarithmique
de la distance à la paroi adimensionnée (y+). La loi logarithmique suivante s'applique
dans cette région :
u+ =
1
κ
ln
(
y+
)
(1.33)
où κ = 0,41 est la constante de Von-Karman.
• La région intermédiaire :
Dans cette zone, les eﬀets de la viscosité dynamique et de la turbulence jouent un rôle
équivalent.
Figure 1.11  Représentation de l'évolution de vitesse dans la couche limite
La zone logarithmique est valide dans une plage de y+ comprise entre 30 et 300.
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En réalité, FLUENT applique la loi logarithmique à partir de y+ = 11,225 et non 30.
De cette manière on ne résoud pas le modèle k-ε dans cette zone, mais on simpliﬁe le pro-
blème aﬁn d'obtenir un résultat dans un temps de calcul raisonnable, tout en préservant la
qualité des prédictions.
Deux approches diﬀérentes peuvent être appliquées selon les cas :
• La modélisation à bas Reynolds :
Les mailles sont divisées jusqu'à obtenir une valeur satisfaisante de y+ ≈ 1. L'inconvé-
nient principal est un temps de calcul extrêmement long imposé par le nombre conséquent
de cellules nécessaires.
• La modélisation à deux zones :
Une zone aﬀectée uniquement par la viscosité, tandis que la second zone n'est aﬀec-
tée que par la turbulence. La transition entre ces deux zones s'eﬀectue pour un nombre
de Reynolds turbulent égal à 200 :
Rek =
y
√
k
ν
(1.34)
Sensibilité de la loi de paroi
On présente ici la modélisation de la couche limite faite par FLUENT, ainsi que l'origine
des diﬀérences observées entre les versions V5.x et V6.x sur le calcul du coeﬃcient d'échange
thermique.
Le calcul d'écoulement est utilisé de la manière suivante :
• La turbulence :
Modèle k-ε original de Launder et Spalding. Aucune diﬀérence de paramétrage entre
les 2 versions de FLUENT.
• La raccord pariétal :
Par défaut, on utilise la version standard (raccord logarithmique). Seule la loi de tempé-
rature est modiﬁée lors du passage de la version V5.x à la version V6.x.
Sur la hauteur de la première maille, l'hypothèse de couche limite s'applique correctement si le
y+ correspond à la plage déﬁnie plus haut. Pour le calcul de température du ﬂuide les équations
utilisées sont les suivantes :
T+ =
(Twall − Tp) ρ Cp k1/2p
φ
= Prt
[
1
κ
ln
(
E y+
)
+ P
]
(1.35)
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Figure 1.12  Distance pariétale des premières mailles
L'indice p désigne le centre de la maille directement adjacente à la paroi. Cµ est une constante
du modèle de turbulence, E, k et Prt sont des constantes indépendantes du ﬂuide (on reviendra
sur la déﬁnition du nombre de Prandtl turbulent Prt par la suite).
Le ﬂux de chaleur correspond au ﬂux échangé pour une température de paroi homogène impo-
sée de 120C, ce qui permet d'obtenir un premier champ de coeﬃcient d'échange en fonction de
la vitesse de l'écoulement. Le calcul thermique permet d'obtenir le coeﬃcient d'échange maille
par maille.
En dehors de la couche limite, l'équation de l'énergie est résolue au sein du système de Navier-
Stokes. La nuance entre les versions v5.x et v6.x réside dans la déﬁnition de la fonction
P (Pr,Prt).
V.5x P (Pr,Prt) =
pi
4
sin(pi
4
)
(
A
κ
)1/2 ( Pr
Prt
− 1
) (
Prt
Pr
)1/4
Launder et Spalding - 1974
V.6x P (Pr,Prt) = 9,24
((
Pr
Prt
)3/4 − 1)(1 + 0,28e−0,007 PrPrt ) Jayatilleke - 1969
Tableau 1.1  Formulations de la fonction P selon les versions du code
Selon FLUENT, ce changement se justiﬁe par une meilleure stabilité numérique de la ver-
sion V6.x. A noter que la publication originale de Jayatilleke mentionne que la fonction P a
été calibrée avec un Prt = 0,9, à la diﬀérence de la documentation FLUENT qui mentionne
Prt = 0,85, ce qui provoque une diﬀérence sensible dans la région logarithmique.
Pour quantiﬁer l'eﬀet de ces deux formulations, des calculs thermiques ont été réalisés avec
les deux versions. Sachant que le calcul hydraulique est identique, pour un maillage donné, le
y+ sera identique entre les deux versions. On présente dans le tableau 1.2, les valeurs de la
fonction P ainsi que le rapport des coeﬃcients d'échange thermique (HTC) calculés par les
deux versions du code. Les valeurs de y+ choisies sont y+ = 12 et y+ = 750, la première valeur
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Figure 1.13  Fonctions P tracées pour Prt = 0,85
correspond à la limite inférieure de l'application de la loi logarithmique par FLUENT (valeur
exacte de transition y+ = 11,125), la seconde valeur correspond à la valeur maximale observée
dans le calcul d'écoulement du moteur F9Q. Les calculs ont été réalisés pour deux formulations
du ﬂuide faisant varier la composition volumique d'eau et de mono-éthylène-glycol (MEG).
Pour y+ = 12, et un mélange eau-MEG à 60/40, la valeur de P varie de 13% entre la version 5
et la version 6. Cet écart est de 16% pour un mélange eau-MEG à 50/50. Ces écarts s'expliquent
par le fait que le nombre de Prandtl turbulent n'est pas une vraie constante.
Variations du nombre de Prandtl turbulent
Suivant l'opération de moyenne de Reynolds, l'équation de l'énergie au voisinage d'une paroi
s'écrit :
U
∂T
∂x
+ V
∂T
∂y
=
∂
∂y
[
α
∂T
∂y
− v′T ′
]
(1.36)
La turbulence apporte un terme supplémentaire v′T ′ (en agissant simultanément sur le champ
de vitesse et de température). Ce terme se modélise en supposant que la diﬀusion est isotrope,
en introduisant le concept de diﬀusivité thermique turbulente αt, homologue de la diﬀusivité
cinématique turbulente :
v′T ′ = αt
∂T
∂y
(1.37)
u′v′ = νt
∂U
∂y
(1.38)
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P T Pr P (Pr , Prt = 0,85) HTC v5.x / HTC v.6x
Bar C [-] v.5x v.6x y+ = 12 y+ = 750
MEG 40% volume
1 -20
1 0 55,2 196,7 237,9 1,20 1,19
1 20 25,8 109,4 135,3 1,22 1,20
1 40 15,0 70,9 87,6 1,20 1,18
1 60 9,3 47,8 58,4 1,18 1,15
1 80 6,6 35,4 42,7 1,16 1,13
1 90 4,9 27,1 32,2 1,13 1,11
1 100 4,6 25,3 29,9 1,13 1,10
1 110
MEG 50% volume
1 -20
1 0 69,3 234,3 279,8 1,19 1,18
1 20 36,4 142,8 175,6 1,21 1,20
1 40 19,9 88,9 110,1 1,21 1,19
1 60 13,0 63,2 77,9 1,20 1,17
1 80 8,6 44,6 54,4 1,17 1,15
1 90 6,9 36,8 44,4 1,16 1,13
1 100 5,2 28,3 33,7 1,14 1,11
1 110
Tableau 1.2  Valeurs de la fonction P et comparaison des valeurs des coeﬃcients d'échange
selon la version du code
Par analogie avec la conductivité thermique et le nombre de Prandtl moléculaire on déﬁnit la
conductivité thermique turbulente kt et le nombre de Prandtl turbulent Prt :
kt = ρ Cp αt (1.39)
Prt =
µt Cp
kt
=
νt
αt
(1.40)
Il faut bien préciser que ce nombre adimensionnel est une propriété de l'écoulement
et non pas du ﬂuide.
En ayant introduit ces deux concepts, on peut écrire l'équation de l'énergie :
U
∂T
∂x
+ V
∂T
∂y
=
∂
∂y
[(
α+
νt
Prt
)
∂T
∂y
]
(1.41)
L'eﬀet dynamique de la turbulence étant modélisé indépendamment (modèle k-ε par exemple),
νt est connu. Il reste donc à modéliser Prt.
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L'idée principale est basée sur le fait que la turbulence prend sa source dans la
dynamique de l'écoulement, le Prt doit donc être une fonction simple. La turbu-
lence thermique est en fait un transport passif de la turbulence dynamique, de sorte
que l'on doit avoir la diﬀusion dynamique turbulente et la diﬀusion thermique tur-
bulente du même ordre de grandeur, l'une étant la conséquence de l'autre.
Cette hypothèse semble raisonnable, puisque les travaux expérimentaux disponibles indiquent
un Prt = 0,85± 0,05 dans la région logarithmique, y compris pour l'eau. Dans FLUENT, c'est
la valeur par défaut pour le modèle k-ε standard et le modèle realizable.
Autant les valeurs de E et κ apparaissant dans la loi de paroi dynamique sont des constantes
bien établies (car expérimentalement elles sont eﬀectivement constantes si l'écoulement est suf-
ﬁsamment turbulent), autant la valeur de Prt est un compromis à deux titres :
• Prt est très diﬃcile d'accès par des moyens expérimentaux.
• Les mesures de Dipprey et Sabersky [23] montrent une légère variation de Prt dans
la couche limite logarithmique, une forte variation dans la sous-couche laminaire et une
probable sensibilité au gradient de pression et des valeurs parfois sensiblement plus faibles
(0,5) dans le c÷ur de l'écoulement.
Au ﬁnal Prt n'est pas une vraie constante, la valeur de 0,85 (par défaut dans Fluent v5.x
et v6.x) est un compromis raisonnable dans la zone logarithmique [23]. D'autre part, T+ est
proportionnel à Prt dans la loi logarithmique thermique.
Déviations par rapport aux hypothèses de Navier-Stokes
Il faut souligner les diﬃcultés spéciﬁques à la loi logarithmique thermique. La loi standard
est développée à partir de mesures réalisées sur des écoulements de base de type Poiseuille ou
Couette.
Les gradients de pression et les rayons de courbure importants existant dans l'écou-
lement du noyau d'eau sont autant de déviations à ces hypothèses.
Toutefois, en conservant ces hypothèses, on montre que la loi de paroi thermique s'écrit en
supposant un ﬂux thermique constant :
T+ =
∫ y+
0
dy+
1
Pr +
αt
ν
=
∫ y+
0
dy+
1
Pr +
νt
ν Prt
(1.42)
A une certaine distance y+ = yc de la paroi, les diﬀusivités thermique turbulente et molécu-
laire sont de même importance. A Prt ﬁxé, cette distance limite, yc, dépend uniquement des
propriétés moléculaires du ﬂuide via le terme 1/Prt car νt/ν est un proﬁl universel (loi de paroi
dynamique).
Pour les liquides, cette distance est plus petite que celle des gaz. En dessous de yc, le transfert
thermique est piloté par la conduction. Au delà de yc, le transport turbulent prend le relais
puis devient dominant. Si y+ est assez grand, il est possible de négliger 1/Pr et on trouve une
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dépendance logarithmique du proﬁl de température. En résumé :
T+ =
{
Pr · y+ pour y+ < y+t
Prt
(
1
κ · ln (E y+) + P (Pr , Prt)
)
pour y+ > y+t
}
(1.43)
La fonction P(Pr,Prt) assure donc que T
+ prend une forme logarithmique à partir d'une dis-
tance qui est réglée par Pr (en admettant Prt réellement constant).
Plusieurs formulations de P(Pr, Prt) existent avec une dispersion grandissante
quand Pr croît.
La traduction physique de P est le fait que la couche limite thermique s'enfonce de plus en
plus dans la couche dynamique lorsque le rapport diﬀusion moléculaire dynamique / diﬀusion
moléculaire thermique croît.
Le gradient de température est de plus en plus localisé dans la sous couche conductive, comme
cet eﬀet est relayé par la fonction P uniquement, on ne doit pas s'étonner qu'une variation
de la formulation est plus critique pour un liquide. D'autre part, nous avons déjà signalé que
dans les faits, Prt varie signiﬁcativement dans la sous-couche visqueuse. Dès lors on comprend
l'imbrication des diﬀérentes diﬃcultés à résoudre pour produire un résultat rigoureux.
Notons de plus que la loi logarithmique thermique est moins robuste que son
homologue dynamique lorsque l'on s'éloigne des hypothèses prévalant à son éta-
blissement. En particulier la sensibilité au gradient de pression (supposé nul pour
son établissement) est connue et signiﬁcative.
1.2.4 Simulation des grandes échelles
Cette partie est une introduction générale aux problèmes et aux concepts qui sont rencontrés
avec la simulation numérique des écoulements turbulents, ainsi que certains concepts pour une
modélisation adaptée et eﬃcace. Les équations qui régissent ces écoulements et leur résolution
par LES sont introduites. Le problème de fermeture dans la LES et le modèle de sous-maille
qui a été appliqué dans cette étude sont expliqués.
L'écoulement turbulent d'un ﬂuide visqueux présente une organisation instable et tridimen-
sionnelle de structures cohérentes maintenues par des mécanismes d'échange d'énergie entre les
structures sur une large gamme d'échelles spatiales et temporelles (Chatelain [16]). La résolu-
tion numérique des équations de Navier-Stokes dans le domaine des échelles considérées permet
de simuler et d'obtenir une représentation de la dynamique de l'écoulement (séparation, recolle-
ment turbulent, phénomènes instationnaires . . .). Ainsi une résolution numérique réaliste d'un
écoulement turbulent peut prétendre à représenter l'ensemble du spectre des échelles spatio-
temporelles qui sont présentes. Une approche comme celle-ci, qui consiste à résoudre toutes les
échelles caractéristiques de l'écoulement de façon explicite, est appelée Simulation Numérique
Directe (DNS).
Ces calculs nécessitent des discrétisations extrêmement ﬁnes, aﬁn de capturer toutes les struc-
tures de l'écoulement qui prennent part aux transferts internes énergiques. Dans le cadre des
écoulements turbulents, deux échelles extrêmes sont généralement considérées. La première
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échelle représente la taille des plus grandes structures énergétiques qui sont présentes dans
l'écoulement et qui dépendent de la conﬁguration étudiée (échelle intégrante LI). La seconde
échelle représente les plus petites structures dissipatives ld et est appelée l'échelle de Kolmo-
gorov. La relation 1.44 entre ces deux échelles donne une estimation du nombre de points de
discrétisation dans une direction donnée permettant de calculer toutes les structures présentes
dans l'écoulement.
LI
ld
= Re
3/4
t (1.44)
Le nombre de Reynolds turbulent Ret est basé sur la longueur des plus grandes structures pré-
sentes dans l'écoulement, la vitesse caractéristique des ﬂuctuations turbulentes et la viscosité
cinématique du ﬂuide. Le caractère tridimensionel de la turbulence rend la quantité de points
proportionelle à Re
9/4
t . Le nombre de pas de temps (N∆T ) requis pour capturer l'échelle tem-
porelle des structures peut être estimé par le rapport des échelles de temps respectives à chaque
échelle dynamique, soit :
τ
τη
∼ N∆T = Re1/2t (1.45)
A l'heure actuelle, la puissance informatique disponible rend cette approche uniquement pos-
sible pour des conﬁgurations à faibles nombres de Reynolds, c'est-à-dire pour des conﬁgurations
généralement simples et académiques. En d'autres termes, cette méthode est limitée aux écoule-
ments qui présentent un spectre relativement étroit des échelles spatio-temporelles. Cependant,
quand elle peut être mise en oeuvre, la DNS permet une description très ﬁne et déterministe
de l'écoulement et de ses caractéristiques (ﬂuctuations, vorticité . . .) car la résolution directe
des équations ne dépend d'aucune modélisation.
Simulation numérique des grandes échelles
La LES a connu ces quarante dernières années un fort développement, principalement lié
aux avancées des méthodes numériques et à l'augmentation de la puissance de calcul des pro-
cesseurs. Smagorinsky propose dès 1963 de calculer explicitement les contributions des grandes
échelles (tels les écoulements atmosphériques) et de modéliser les eﬀets des structures qui ont
une dimension caractéristique inférieure au maillage. Cette distinction entre calcul explicite
et modélisation implique la notion de ﬁltrage des échelles rencontrées dans l'écoulement et le
développement de modèles pour représenter les phénomènes dits de sous maille. Ces modèles
représentent les structures d'échelle inférieure à la taille du ﬁltre passe haut qui est appliqué
aux équations de Navier-Stokes. Le bénéﬁce de cette approche réside dans la minimisation
des échelles modélisées, dont les caractéristiques sont quasi-universelles. La taille des échelles
calculées explicitement dépendent du ﬁltre et du raﬃnement du maillage. Le caractère univer-
sel de la modélisation de sous maille autorise la simulation de tout type d'écoulement turbulent.
L'autre avantage de cette méthode réside dans son formalisme, qui tend vers la simulation
numérique directe (DNS) avec le raﬃnement du maillage et des échelles caractéristiques du
ﬁltre appliqué. Ce qui permet dans ce cas de résoudre toute l'échelle du spectre d'énergie de
l'écoulement, jusqu'à l'échelle de Kolmogorov (Chatelain [16]). Cette étude numérique modélise
la turbulence par la méthode LES. Le formalisme et la fermeture des équations sont présentés
dans les paragraphes suivants.
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Equations
Le mouvement d'un ﬂuide incompressible peut être décrit par les équations de continuité,
et de conservation de la masse. Ces équations interprètent l'écoulement d'un ﬂuide de manière
locale (ou sur un volume de contrôle dans leur formulation intégrale). L'équation de l'énergie
est utilisée lorsque l'écoulement n'est pas isotherme, c'est-à-dire lorsqu'un transfert thermique
a lieu au sein du ﬂuide.
L'écriture de ces équations est diﬀérente selon les hypothèses posées pour étudier l'écoulement.
Dans notre cas, nous considérons que l'écoulement est incompressible et possède des propriétés
thermophysiques (µ ρ λ Cp) constantes. Les forces de gravité ne sont pas considérées, et les
transferts thermiques sont jugés suﬃsamment faibles pour être vus comme un scalaire passif.
Conservation de la masse
Pour un écoulement incompressible, l'équation de conservation de la masse s'écrit :
∂ui
∂xi
= 0 (1.46)
Sous cette forme, l'équation de conservation de la masse est valide pour des écoulements où les
vitesses sont inférieures à la vitesse du son (écoulement à bas Mach).
Quantité de mouvement
Dans la formulation générale des équations de Navier-Stokes, l'équation de la quantité de
mouvement s'écrit :
ρ
∂ui
∂t
+ ρuj
∂ui
∂xj
= − ∂P
∂xi
+
∂τij
∂xj
+ fi (1.47)
Où fi représente les éventuelles forces liées à la gravité. Pour un ﬂuide réel newtonien, le tenseur
des contraintes visqueuses τij s'exprime en fonction du tenseur du taux de déformation Sij par
la relation suivante :
τij = µ
(
∂ui
∂xj
+
∂uj
∂xi
)
− 2
3
µ
∂uj
∂xj
δij (1.48)
Où le taux de déformation Sij s'écrit :
Sij =
1
2
(
∂ui
∂xj
+
∂uj
∂xi
)
(1.49)
En prenant en compte l'équation de continuité pour déterminer τij et en ne considérant que
les forces liées à la convection (les forces liées à la gravité et aux variations de densité sont
négligées), les équations de Navier-Stokes pour un écoulement incompressible s'écrit :
∂ui
∂t
+
∂
∂xj
(uiuj) = −1
ρ
∂P
∂xi
+
∂
∂xj
(2 ν Sij) (1.50)
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Energie
En présence d'un écoulement anisotherme, il est nécessaire de prendre en compte les varia-
tions de température ou d'énergie totale du ﬂuide. La formulation faisant apparaître l'énergie
totale est plus adaptée à la description des écoulements compressibles, dans notre cas la for-
mulation en température de cette équation est suﬃsante. Cette formulation est communément
utilisée en thermo-hydraulique et pour des écoulements faiblement compressibles. Les conditions
physiques que nous cherchons à décrire nous autorisent à considérer la température comme un
scalaire passif, dans le sens où le champ de température n'aura pas d'inﬂuence sur le champ de
vitesse via les eﬀets de dilatation (ρ(T ) = constante) et les forces de gravité. Ces hypothèses
amènent à écrire l'équation de l'énergie sous la forme :
∂T
∂t
+
∂
∂xj
(ujT ) =
∂
∂xj
(
α
∂T
∂xj
)
(1.51)
Avec la diﬀusivité thermique α = λ / ρ Cp.
Filtre et problème de fermeture
Le principe de ﬁltrage, qui va maintenant être présenté, explique la diﬀérence entre la LES et
la DNS. En premier lieu, il faut préciser qu'une simulation numérique d'un écoulement discrétise
les propriétés de cet écoulement en valeur moyenne en chaque point du maillage. Ceci peut être
explicité en considérant l'approximation faite sur la dérivée première d'une variable continue
telle que u(x), discrétisée sur un maillage dont les cellules sont de taille h :
u(x+ h)− u(x− h)
2h
=
d
dx
[
1
2h
∫ x+h
x−h
u(ξ) dξ
]
(1.52)
Sous cette forme, l'approximation par diﬀérence centrée peut donc être traduite par un opéra-
teur qui ﬁltre les échelles inférieures à la taille de la cellule de calcul. De plus, cette approxima-
tion porte uniquement sur la valeur moyenne de la valeur u(x). Il existe diﬀérentes manières de
réaliser le ﬁltrage. La plus simple d'entre elles, décrite par Deardoﬀ [22], consiste à appliquer
le ﬁltre sur un volume. Le ﬁltre s'écrit alors :
ui(x,t) =
1
∆3
∫ x+ 1
2
∆x
x− 1
2
∆x
∫ y+ 1
2
∆y
y− 1
2
∆y
∫ z+ 1
2
∆z
z− 1
2
∆z
ui(ξ,t) dξdηdζ (1.53)
Le terme ui est la vitesse ﬁltrée d'échelle solvable. L'échelle de sous-maille (communément
appelée SGS pour subgrid-scale) u
′
i et la taille du ﬁltre ∆ sont données par :
u
′
i = ui − ui et ∆ = (∆x∆y∆z)1/3 (1.54)
D'après Leonard [56], ce ﬁltre se généralise par un produit de convolution :
ui(x,t) =
∫ ∫ ∫
G(x− ξ; ∆) ui(ξ,t) d3ξ (1.55)
La fonction ﬁltre G est normalisée en imposant :∫ ∫ ∫
G(x− ξ; ∆) d3ξ = 1 (1.56)
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Le volume moyen de ﬁltrage s'exprime avec la fonction G :
G(x− ξ; ∆) =
{
1/∆3 pour |xi − ξi| < ∆xi/2
0 ailleurs
(1.57)
La transformée de Fourier de 1.55 correspond à Ui(κ,t) = G(κ) Ui(κ,t) où Ui et G sont les
transformées de Fourier respectives de ui et G. Cette approche spectrale ﬁltre de manière
implicite avec :
G(κ,∆) = 0 for |κ| > κmax = 2pi/∆ (1.58)
Le ﬁltre le plus répandu en LES est le ﬁltre gaussien, introduit par Ferziger [26], et déﬁni par :
G(x− ξ; ∆) =
(
6
pi∆2
)3/2
exp
(
−6 |x− ξ|
2
∆2
)
(1.59)
Beaucoup d'autres ﬁltres ont été proposés et utilisés, certains d'entre eux sont plus isotropes
ou homogènes. Il faut retenir que le ﬁltrage introduit une échelle ∆ qui réprésente la plus petite
échelle de turbulence résolue autorisée par la valeur du ﬁltre. Le ﬁltre donne une déﬁnition
formelle de l'opération de moyenne et distingue les échelles résolues des échelles de sous-mailles
modélisées. Pour les échelles résolues, les équations de Navier-Stokes apparaissent sous la forme :
∂ui
∂xi
(1.60)
∂ui
∂t
+
∂
∂xj
(uiuj) = −1
ρ
∂P
∂xi
+ ν
∂2ui
∂xk∂xk
(1.61)
Le terme de convection uiuj se décompose en quatre parties :
uiuj = uiuj + Lij + Cij +Rij (1.62)
Avec :
Lij = ui uj − ui uj
Cij = ui u
′
j + uj u
′
i
Rij = u
′
iu
′
j
 (1.63)
Les tenseurs Lij ,Cij et Rij sont les termes de Leonard, de tensions croisées et de tensions de
sous maille. Leonard [56] a démontré que le terme Lij supprime une grande partie de l'énergie
contenue dans les échelles résolues. Ce terme peut être calculé directement sans avoir recours
à un modèle. Le fait de supprimer l'énergie contenue par les grandes structures peut s'avérer
problématique, mais ce phénomène dépend de la méthode numérique utilisée. Leonard a aussi
démontré que ui est une fonction continue. Par conséquent le terme Lij peut se calculer par
une série de Taylor, dont le premier terme est :
Lij ≈ γl
2
∇2(ui uj) avec γl =
∫ ∫ ∫
|ξ|2G(ξ)d3ξ (1.64)
Clark et al. [27] ont vériﬁé la précision de cette représentation pour des faibles nombres de
Reynolds, par comparaison avec des résultats issus de la DNS. Cependant, il est montré par
Shaanan, Ferziger et Reynolds [85] que le terme de Leonard est du même ordre que l'erreur de
troncature si une méthode de diﬀérence ﬁnie de seconde ordre est utilisée. Ce terme est alors
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représenté implicitement.
Le terme des tensions croisées Cij élimine aussi une quantité d'énergie des échelles résolues. Une
décomposition similaire à celle faite dans l'équation 1.64 est possible pour ce terme. Cependant,
les eﬀorts principaux portent sur la modélisation de la somme de Cij et Rij . La précision de la
LES dépend donc directement des modèles utilisés pour ces termes.
On peut alors écrire l'équation 1.61 dans une forme conventionnelle pour la LES :
∂ui
∂t
+
∂
∂xj
(ui uj) = −1
ρ
∂P
∂xi
+
∂
∂x
[
2νSij + τ ij
]
(1.65)
∂T
∂t
+
∂
∂xj
(uj T ) =
∂
∂xj
(
α
∂T
∂xj
+ qij
)
(1.66)
Où :
Sij =
1
2
(
∂ui
∂xj
+
∂uj
∂xi
)
τ ij = uiuj − uiuj
qij = Tui − T ui
}
(1.67)
Le point délicat de la LES se situe donc dans le choix d'un modèle de sous maille satisfaisant
pour modéliser le terme Qij . Plus précisement, on peut citer Ferziger [26] qui a simulé le déclin
de turbulence homogène isotrope avec deux maillages (163 = 4096 points et 323 = 32 768
points). Dans les deux cas, l'énergie cinétique turbulente de sous-maille représente respective-
ment 29% et 20% du spectre total d'énergie turbulente. Les échelles de sous-maille bien que
très réduites spatialement, constituent une partie importante du spectre turbulent. Depuis les
débuts de la LES, de nombreux travaux sont orientés vers le développement de modèles de
sous-maille adaptés.
A la manière des modèles de turbulence RANS, la fermeture du problème de sous-maille fait
appel à diﬀérents niveaux de modélisation. Le premier d'entre eux, basé sur la diﬀusion de gra-
dient, fut proposé par Smagorinsky [90]. Des modèles plus avancés à une équation (Lilly [59]) ou
de type fermeture au second ordre (Deardoﬀ [22]) ont aussi été développés. Plus tardivement,
des modèles non linéaires de sous-maille ont été proposés par Bardina, Ferziger et Reynolds
[10]. Ces modèles sont basés sur le tenseur de contraintes visqueuses. Les implantations de ces
modèles étant propres à chaque code de recherche, seule la description du modèle de sous-maille
présent dans le code JADIM est détaillé dans le paragraphe suivant.
Code de recherche JADIM
Les paragraphes suivants présentent les algorithmes utilisés dans le code de recherche JA-
DIM pour résoudre les équations de Navier-Stokes pour un écoulement 3D incompressible insta-
tionnaire. Ce code a été développé initialement pour la simulation d'écoulements 2D par Calmet
et Magnaudet [12], puis étendu aux écoulements 3D par Calmet à l'Institut de Mécanique des
Fluides de Toulouse [13].
La version utilisée dans cette étude est basée sur la méthode des volumes ﬁnis résolus au
second ordre en espace et en temps, appliquée sur un maillage structuré. La pression est cal-
culée par une méthode de projection, et l'équation de Poisson est résolue par un solveur 3D
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itératif. Cette version inclut l'équation de bilan d'énergie pour la simulation d'écoulement en
présence de transfert thermique.
Tous les termes sont discrétisés au second ordre par un schéma centré. La vitesse est calculée
au milieu des mailles déﬁnies par les points de calcul de la pression. La solution est calculée en
fonction du temps au moyen d'une méthode Runge-Kutta où les termes non linéaires de chaque
équation sont résolus explicitement alors que les termes diﬀusifs sont résolus par un schéma
de Cranck-Nicolson semi-implicite. Ces deux approches numériques sont utilisées pour garantir
une stabilité numérique pour les CFL inférieurs à
√
3, ce qui permet de simuler les écoulements
faiblement visqueux avec des pas de temps raisonnables.
Bilan de sous-maille
Cette partie présente la modélisation de sous-maille donnée par l'équation 1.65, implémen-
tée dans JADIM. Le modèle de sous-maille utilisé par le code est basé sur le modèle dynamique
mixte (DMM) développé par Zang et al. [107].
L'idée d'une approche dynamique revient à Germano [30] [31] et consiste à relier entre elles les
informations contenues dans les échelles modélisées, en utilisant deux ﬁltres spatiaux de tailles
diﬀérentes. Cette technique plus souple permet de recalculer en chaque point et à chaque pas
de temps les constantes du modèle, qui de manière classique sont déﬁnies pour tout le maillage
en début de calcul. Cette technique oblige la viscosité de sous-maille à tendre vers zéro soit à
l'approche de la paroi, soit lorsqu'un écoulement tend à se laminariser.
Comme décrit précédemment, les équations utilisées en LES sont issues d'un ﬁltrage spatial des
équations locales. Le code JADIM étant de type volumes ﬁnis, le ﬁltrage se fait donc sur un vo-
lume de contrôle (voir relation 1.53). Il en résulte que n'importe quelle variable est décomposée
entre une partie résolue (aussi appelée ﬁltrée) Θ et une partie non résolue (dite de sous-maille)
Θ
′
. Dans l'équation 1.65, l'eﬀet des échelles non résolues apparaissent dans le terme contraintes
de sous maille τij et dans le ﬂux de chaleur de qj . Ces deux termes se décomposent en trois
contributions invariantes :
τ ij = Lij + Cij +Rijqij = Ltj + Ctj +Rtj (1.68)
Avec :
• Lij : le terme de Leonard, représentant les intéractions entre les grandes structures,
• Cij : le terme des tensions croisées, représentant les interactions entre les grandes et les
petites structures,
• Rij : le tenseur de Reynolds de sous-maille, représentant les interactions entre les struc-
tures de sous-maille
Lij = ui uj − ui uj
Cij = ui u
′
j + uj u
′
i − (ui u
′
j + uj u
′
i)
Rij = u
′
iu
′
j − u′i u′j
 (1.69)
et respectivement
Ltj = T uj − T uj
Ctj = T u
′
j + uj u
′
i − (T u
′
j + uj T
′
)
Rtj = T
′
u
′
j − T
′
u
′
j
 (1.70)
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Il apparaît alors :
τ ij − 1
3
(CkkRkk)δij = −2νtSij + ui ui − uiuj (1.71)
qj = −αt
∂T
∂xj
+ T uj − T uj (1.72)
D'autre part, en prenant en compte le modèle de Smagorinsky reliant la viscosité turbulente
aux tensions de déformation, on obtient :
νt = (CS∆)
2
√
SijSij (1.73)
Par analogie, la diﬀusivité thermique s'écrit :
αt = (Ct∆)
2
√
SijSij (1.74)
Les équations ﬁltrées provenant des équations 1.71 et 1.72 s'écrivent sous la forme :
∂ui
∂t
+
∂
∂xj
(ui uj) =
∂p
∂xi
+
∂
∂xj
[
2(ν + νt)Sij
]− ∂Lij
∂xj
(1.75)
∂T
∂t
+
∂
∂xj
(uj T ) =
∂
∂xj
(
(α+ αt)
∂T
∂xj
)
− ∂Ltj
∂xj
(1.76)
Il faut noter que la partie isotrope du terme de Leonard (Lij) est prise en compte explicitement
dans l'équation 1.75, ce qui constitue une déviation par rapport au modèle dynamique mixte
original. Il est fait de même pour le terme de pression, ce qui implique que la pression p
dans l'équation 1.75 contient moins d'énergie de sous-maille que le modèle original (Calmet et
Magnaudet [13]).
Calcul dynamique des coeﬃcients de sous-maille
Le modèle de Smagorinsky fait apparaître les termes CS et Ct. Pour améliorer la modélisa-
tion de sous maille, ces coeﬃcients sont calculés dynamiquement, en utilisant l'approche de
Germano avec un ﬁltre de test ˜¯G = G˜G dont la taille caractéristique est ˜¯∆i = 2∆¯i. L'opération
de ﬁltrage est faite une deuxième fois sur les équations 1.65 et 1.66 avec le ﬁltre G˜. On obtient
alors les équations ﬁltrées pour une échelle supérieure ∆˜. Les nouveaux termes de sous-maille
sont ensuite comparés aux termes de sous-maille d'échelle inférieure, et exprimés en fonction
des termes ˜¯∆, ˜¯u et ˜¯T en utilisant les relations 1.71, 1.72, 1.73 et 1.74. Ainsi, on obtient cinq
équations indépendantes pour CS et trois équations pour Ct. Ces coeﬃcients sont calculés de
la façon suivante :
Cs = −(Lij −Hij)Mij
2MijMij (1.77)
Ct = −(Ltj −Htj)Mtj
2MtjMtj (1.78)
Lij = ˜¯ui u¯j − ˜¯ui ˜¯uj (1.79)
Ltj = ˜¯T u¯j − ˜¯T ˜¯uj (1.80)
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Hij = − ˜¯ui ˜¯uj + ˜¯uiu¯j (1.81)
Mij = ˜¯∆2| ˜¯S| ˜¯Sij − ∆¯2|˜¯S|S¯ij (1.82)
Htj = − ˜¯T ˜¯uj + ˜¯T u¯j (1.83)
Mtj = ˜¯∆2| ˜¯S| ∂
˜¯T
∂xj
−
˜
∆¯|S¯| ∂T¯
∂xj
(1.84)
L'utilisation du code de recherche JADIM pour la simulation numérique des grandes échelles
est motivée par les travaux de Péneau [76] et Moldoveanu [62], qui ont utilisé ce code dans le
cadre de travaux relatifs aux transferts pariétaux dans une couche limite turbulente et dans le
cadre de tourbillons soumis à une forte turbulence extérieure.
Conclusion
Ce chapitre a permis d'introduire le contexte industriel de cette étude ainsi que le rôle de la
CFD lors de la conception de nouvelles bases moteur ou de l'évolution de déﬁnitions techniques
existantes. L'utilisation de ce type d'outil permet de fournir une réponse rapide permettant
d'évaluer chaque solution technique avant de valider la géométrie ﬁnale.
Le code employé est basé sur la résolution des équations de Navier-Stokes par méthode RANS,
en faisant appel au modèle de turbulence k-ε realizable. D'autres modèles k-ε (standard, RNG,
bas-Reynolds) sont utilisables pour modéliser le type d'écoulement étudié ici. Les spéciﬁcités
du modèle k-ε realizable en font le modèle le plus adéquat grâce au temps de calcul raisonnable
et à la précision des résultats hydrauliques. La comparaison de résultats de calculs à des don-
nées expérimentales obtenues sur moteur transparent, a montré que ce modèle permettait de
déterminer avec précision les répartitions de débit et la localisation des recirculations.
Les limites de ce modèle concernant la modélisation du transfert thermique ont été présen-
tées. Bien que le transfert thermique sur paroi rugueuse soit un des aspects les plus complexes
du couplage entre la mécanique des ﬂuides et le transfert thermique, le but de cette étude est
d'améliorer la précision du code en ayant accès de manière expérimentale et numérique aux
grandeurs physiques dans la zone proche paroi.
Les principes de la simulation numérique des grandes échelles sont présentés car cette méthode
permet une approche complémentaire, en s'aﬀranchissant de la modélisation de l'écoulement et
du transfert thermique.
Le chapitre suivant s'attache à décrire la physique de l'écoulement en conduite rugueuse avec
transfert thermique.
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Chapitre 2
Ecoulement turbulent non isotherme
en conduite circulaire rugueuse
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2.1 Grandeurs moyennes
L'écoulement en conduite cylindrique est un écoulement bien documenté pour lequel il existe
des comportements connus qui permettent la comparaison des résultats aﬁn de déterminer l'im-
pact de certaines conditions aux limites, telles que l'état de surface.
Lorsqu'un ﬂuide entre dans une conduite cylindrique à partir d'une grande chambre de tran-
quillisation, la distribution de vitesse varie en fonction de la distance à partir de la section
initiale. Proche de l'entrée, la distribution de vitesse est presque uniforme. Plus en aval de l'en-
trée, le proﬁl varie à cause de l'inﬂuence du frottement pariétal. L'écoulement est pleinement
développé lorsque toutes les quantités moyennes de l'écoulement (le proﬁl de vitesse et le gra-
dient de pression) et toutes les quantités de la turbulence (taux de turbulence, spectre, facteur
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de dissymétrie, facteur d'aplatissement) ne varient plus en fonction de la distance longitudinale
et restent donc invariantes dans une translation axiale.
2.1.1 Pression
On considère ici un volume de contrôle tel que présenté sur la ﬁgure 2.1 pour établir le bilan
des forces :
Figure 2.1  Volume de contrôle
Le volume de contrôle étant cylindrique l'équilibre des forces s'écrit :
0 = Ppir2 −
(
P +
dP
dx
δx
)
pir2 − 2τpir2 (2.1)
Le frottement τ s'exprime en fonction du gradient de pression et du rayon de la conduite r0 :
τ0 =
r0
2
(
−dP
dx
)
(2.2)
et donc localement :
τ =
r
2
(
−dP
dx
)
(2.3)
Ainsi, le frottement local selon y s'exprime uniquement en fonction du rayon local et du rayon
total de la conduite :
τ
τ0
=
r
r0
(2.4)
La ﬁgure 2.2 représente l'évolution du frottement local d'après l'équation 2.4.
Figure 2.2  Représentation du frottement pariétal
Le frottement τ s'exprime aussi en fonction du coeﬃcient de frottement Cf , de la densité du
ﬂuide ρ et de la vitesse de l'écoulement U :
τ0 = Cf
ρU2
2
(2.5)
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On peut alors déterminer le facteur de perte de charge linéique λ, uniquement dues au frotte-
ment :
Cf
ρU2
2
=
D
4
(
−dP
dx
)
(2.6)
∆P = 4 Cf
ρU2
2
L
D
(2.7)
∆P = λ
ρU2
2
L
D
(2.8)
λ =
(∆P/∆x)D
ρU2
2
(2.9)
Le facteur de perte de charge linéique λ peut s'exprimer en fonction de la vitesse de frottement :
Cf
U2
2
=
τ0
ρ
= u2τ (2.10)
Cf = 2
(uτ
U
)2
(2.11)
λ = 8
(uτ
U
)2
(2.12)
La loi de Blasius nous donne le coeﬃcient de perte de charge en fonction du nombre de Rey-
nolds :
λ = 0,3164 Re−1/4 (2.13)
Une formulation établie par Colebrook permet de prendre en compte une rugosité relative pour
les conduites rugueuses :
1√
λ
= −2 log
[
ε
3,7D
+
2,51
Re
√
λ
]
(2.14)
La ﬁgure 2.3 présente les valeurs de λ issues de la formulation de Colebrook, obtenues pour
les rapports ε / D correspondant aux conditions expérimentales du dispositif mis en place à
l'IMFT.
2.1.2 Vitesse
La longueur d'établissement d'un proﬁl de vitesse turbulent dépend de la conﬁguration de
l'écoulement et le proﬁl de vitesse établi n'est pas réellement universel [108]. Le nombre de
Reynolds, qui traduit les eﬀets des eﬀorts inertiels par rapport aux eﬀets visqueux, joue un rôle
dans la distribution de vitesse d'un proﬁl turbulent.
Zagarola et Smits [108] ont mené des travaux expérimentaux sur l'écoulement moyen turbulent
dans une conduite circulaire. Ils présentent les proﬁls de vitesse moyenne pour 26 nombres de
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Figure 2.3  Calcul de λ par la loi de Colebrook
Figure 2.4  Evolution du proﬁl de vitesse mesuré par Zagarola et Smits [108]
Reynolds compris entre 31× 103 et 35× 106. Ces résultats, normalisés par la vitesse débitante,
sont présentés sur la ﬁgure 2.4.
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Les proﬁls évoluent en fonction du nombre de Reynolds, avec un point ﬁxe situé à y/R ≈ 0,25.
En ce point, la vitesse est égale à la vitesse débitante, indépendamment du nombre de Reynolds.
L'analyse des proﬁls de vitesse expérimentaux obtenus pour une large plage de nombres de
Reynolds montre qu'une loi existe pour ces distributions de vitesse moyenne :
u
Uaxe
=
( y
R
) 1
n
(2.15)
Où n est fonction du nombre de Reynolds. n varie entre 6 et 10 selon que le nombre de Reynolds
évolue entre 4 000 et 3 240 000. Cette loi permet aussi de connaître le rapport entre la vitesse
débitante et la vitesse sur l'axe Uaxe. Ce rapport est exprimé ainsi :
Udeb
Uaxe
=
2n2
(n+ 1) (2n+ 1)
(2.16)
2.2 Couche limite turbulente dynamique
Le concept de couche limite implique que les écoulements présentant un nombre de Reynolds
élevé peuvent être divisés en deux régions. Dans chacune de ces régions, l'écoulement présente
des caractéristiques très diﬀérentes, mais il est toujours considéré comme turbulent.
Le rôle de la viscosité va délimiter ces deux régions, en partant du principe que l'eﬀet de
la viscosité est prépondérant lorsque l'on est au plus proche de la paroi (puisqu'elle impose une
condition de vitesse nulle) et que cet eﬀet tend à diminuer lorsque l'on s'éloigne de la paroi.
La région où la viscosité gouverne les mouvements du ﬂuide est appelée sous-couche visqueuse
et la région où l'écoulement est gouverné par les eﬀets inertiels est appelée région développée.
L'échelle de la sous-couche visqueuse est très petite devant l'échelle de la région développée,
et dépend du nombre de Reynolds. La sous-couche visqueuse diminue fortement avec l'aug-
mentation du nombre de Reynolds, ce qui s'explique par l'augmentation importante des eﬀets
inertiels lorsque la vitesse de l'écoulement augmente (i.e. la viscosité diminue).
L'écoulement étudié ici est géométriquement contraint car il se développe dans une conduite
circulaire. De fait, l'écoulement est diﬀérent d'un écoulement externe, que l'on peut rencontrer
sur une plaque plane, ou autour d'un cylindre. L'existence de la sous-couche visqueuse et de la
région développée n'est pas remise en cause, mais la présence de parois va modiﬁer le dévelop-
pement de ces zones, ainsi que la répartition de grandeurs physiques telles que le frottement.
Cette partie présente donc les caractéristiques d'une couche limite turbulente développée dans
une conduite cylindrique qui ne présente pas ou très peu de zones de vitesse déﬁcitaire.
2.2.1 Contrainte de cisaillement
On considère l'écoulement établi :
∂u,v
∂x
= 0 d'où u = u(r) et v = 0. (2.17)
et on rappelle l'hypothèse de Boussinesq :
− u′v′ = νt∂u
∂y
(2.18)
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L'équation de la quantité de mouvement s'écrit alors :
1
r
d
dr
(
(ν + νt)
∂u
∂r
)
=
1
ρ
dP
dx
(2.19)
Cette équation peut s'intégrer entre l'axe et un rayon r :
(ν + νt) r
∂u
∂r
=
r2
2ρ
dP
dx
(2.20)
Si l'on considère la paroi de rayon r0 :
(ν + νt) r0
∂u
∂r0
=
r0
2
2ρ
dP
dx
(2.21)
Avec τp = −µ∂u∂r , on obtient : τp = − r02 ∂P∂x qui s'écrit de la même façon pour τ = − r2 ∂P∂x .
D'où :
τ
τp
=
r
r0
= 1− y
r0
(2.22)
2.2.2 Proﬁl de vitesse
On considère ici le proﬁl de vitesse dans la couche limite. Dans la sous-couche visqueuse, le
proﬁl de vitesse est uniquement fonction de la distance à la paroi y+ :
u+ = y+ (2.23)
Dans le cas d'un écoulement en conduite cylindrique, dans la région développée, la vitesse
adimensionnée u+ s'exprime par une loi logarithmique :
u+ = 2,5 ln
(
y+
)
+ 5,5 (2.24)
Cette formulation issue de mesures expérimentales implique une valeur de la constante de Von-
Karman κ = 0,40, et une sous-couche visqueuse un peu plus épaisse en raison du gradient de
pression négatif, comparée à la même formulation issue de mesures sur plaque plane :
u+ = 2,44 ln
(
y+
)
+ 5,0 (2.25)
L'équation 2.24 n'est cependant pas valide au centre de la conduite, car le gradient de vitesse
doit être nul à cause de la symétrie. De plus, cette relation implique que le rapport νt / ν = 0
sur l'axe, ce qui n'est pas physique. Pour corriger les incertitudes issues de la relation 2.24,
deux approches sont à retenir : celle de Reichardt qui propose une formulation pour νt / ν qui
s'applique à la région développée, et celle de Van-Driest qui propose une loi d'amortissement.
Ces deux formalismes sont basés sur la théorie de longueur de mélange de Prandtl.
50
2.2. COUCHE LIMITE TURBULENTE DYNAMIQUE
Relation de Reichardt
En 1951, Reichardt propose une loi du type longueur de mélange :
νt
ν
=
κ y+
6
(
1 +
r
r0
)(
1 + 2
r2
r02
)
avec y = r0 − r avec y+ =
y
√
τp
ρ
ν
(2.26)
Au voisinage de la paroi, on a :
νt
ν
∼ κ y+
(
1− 11
6
y+
r+0
)
(2.27)
Et en r = 0
νt
ν
∼ κ y
+
6
(2.28)
La viscosité turbulente sur l'axe est donc diﬀérente de zéro. Cette formulation a l'avantage
d'être plus physique car elle représente mieux l'écoulement sinueux, dont les lignes de courant
instantanées franchissent l'axe et par conséquent v′2 6= 0. En revanche elle est contradictoire
vis-à-vis de la formulation proposée par Boussinesq.
Pour la sous couche visqueuse, où νt << ν, le frottement est fonction de la viscosité et
du gradient de vitesse :
τ
ρ0
=
τp
ρ0
r
r0
= ν
∂u
∂y
(2.29)
Ce qui correspond à la relation suivante, écrite en variables de paroi :
du+
dy+
= 1− y
+
r+0
(2.30)
u+ = y+ − 2(y
+)2
(r+0 )
2
(2.31)
Pour la zone développée où νt >> ν, la vitesse s'exprime selon la relation suivante :(
1 +
νt
ν
) du+
dy+
=
r+
r+0
= 1− y
+
r+0
(2.32)
En remplaçant le terme νt / ν par la relation 2.26 proposée par Reichardt, on obtient :
du+
dy+
=
1− y+/r+0
1 + κ y
+
6
(
2− y+
r+0
)(
3− 4 y+
r+0
+ 2 (y
+)2
(r+0 )
2
) (2.33)
Dans cette région, on admet que la viscosité turbulente est dominante par rapport à la viscosité
cinématique : νt/ν >> 1.
On introduit le changement de variable suivant pour intégrer la relation 2.33 :
r+
r+0
= z (2.34)
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Par identiﬁcation, on obtient :
6
κ
z
(1− z) (1 + z) (1 + 2z2) =
1
κ
(
2z
1− z2 +
4z
1 + 2z2
)
(2.35)
L'intégrale peut alors être décomposée en deux parties :∫ y+
0
du+
dy+
dy+ = − 1
κ
∫ z
0
2z
1− z2 dz −
1
κ
∫ z
0
4z
1 + 2z2
(2.36)
En r = r0 la constante vaut 3/2 :
u+ =
1
κ
ln
3
2
y+
1 + r+/r+0
1 + 2
(
r+
r+0
)2
+ β (2.37)
Au ﬁnal on peut exprimer u+ en fonction de y+ et de r+0 :
u+ = y+ − 2(y
+)2
r+
2
0
(2.38)
u+ =
1
κ
ln
3
2
y+
2− y+/r+0
3− 4 y+
r+0
+ 2
(
y+
r+0
)2
+ β (2.39)
Le y+ de transition est déterminé par calcul d'intersection des lois 2.38 et 2.39, représenté sur
la ﬁgure 2.5. Le raccord se situe en u+ = 12 et y+ = 11,8
Relation de Van Driest
Cette loi propose une fonction d'amortissement, qui ne pose pas le problème de raccordement
entre les zones visqueuse et turbulente. Soit la longueur de mélange l :
l = κ y
[
1− e−y+/A+
]
avec A+ = 25 (2.40)
Le frottement se décompose selon les deux sources, visqueuse (v) et turbulente (t) :
τv + τt
ρ0
=
τw
ρ0
r
r0
(2.41)
Respectivement, le terme turbulent s'exprime en fonction de la longueur de mélange et le terme
visqueux en fonction du gradient de vitesse :
τt
ρ0
= l2
(
du
dy
)2
(2.42)
τv
ρ0
= ν
du
dy
(2.43)
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Figure 2.5  Proﬁl de vitesse selon la loi de Reichardt
La loi complète pour la vitesse adimensionnée est donc :(
du+
dy+
)2 [
K2 y+
2
(
1− e−y+/A+
)2]
︸ ︷︷ ︸
a
+
du+
dy+
= 1− y
+
r+0
(2.44)
Le proﬁl de vitesse se calcule par intégration numérique de la relation suivante :
du+
dy+
=
−1 +
√
1 + 4 a
(
1− y+/r+0
)
2a
=
2
(
1− y+/r+0
)
1 +
√
1 + 4 a
(
1− y+/r+0
) (2.45)
Au ﬁnal, on obtient la relation suivante pour la vitesse adimensionnée u+ :
u+ =
∫ y+
0
2
(
1− y+/r+0
)
1 +
√
1 + 4 a
(
1− y+/r+0
) dy+ (2.46)
2.2.3 Coeﬃcient de frottement Cf
On se propose d'expliciter le calcul du coeﬃcient de frottement Cf , ce qui permet de mettre
en évidence le rôle de la distribution de vitesse pour déterminer ce terme.
Nous avons vu que la distribution de vitesse peut s'exprimer en fonction d'une loi en puis-
sance de type :
u
Uaxe
=
(
y
r0
)1/7
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Figure 2.6  Proﬁls de vitesse issus des relations 2.24 - 2.39 et 2.46
Selon ce principe, la vitesse adimensionnée u+ s'exprime alors :
u+ = 8,6 y+
(1/n)
avec n = 7 (2.47)
Dans ce cas le rapport entre la vitesse débitante et la vitesse sur l'axe est le suivant :
Udeb
Uaxe
=
2n2
(n+ 1) (2n+ 1)
= 0,8166
On rappelle la relation entre la vitesse de frottement uτ et le coeﬃcient de frottement Cf :
uτ =
√
τw
ρ0
= Umoy
√
Cf
2
La vitesse adimensionnée sur l'axe s'exprime par la relation :
u+axe =
u
uτ
=
uaxe
Umoy
Umoy
uτ
=
1
0,8166
√
Cf/2
(2.48)
Ainsi, en combinant les relations 2.47 et 2.48, on obtient :
1
0,8166
√
Cf/2
= 8,6
[
r0 Umoy
ν
√
Cf
2
]1/7
(2.49)
Ce qui permet d'exprimer le coeﬃcient de frottement :
Cf
2
=
(
21/7
0,8166× 8,6
)7/4
1
Re
1/4
D
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Au ﬁnal, on obtient la relation suivante :
Cf
2
= 0,03916 Re
−1/4
D (2.50)
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Figure 2.7  Evolution de Cf/2 en fonction du nombre de Reynolds (équation 2.50)
2.3 Couche limite turbulente thermique
Nous avons présenté dans le chapitre précédent les principes élémentaires pour la com-
préhension des mécanismes existant au sein d'une couche limite, en particulier l'analogie de
Reynolds pour le transfert thermique. Ici, après avoir déﬁni les diﬀérentes variables utilisées,
nous nous focalisons sur le calcul analytique du proﬁl de température selon que la paroi soit
soumise à une température ou à un ﬂux constant.
2.3.1 Conditions aux limites
On présente les conditions limites et les hypothèses utilisées pour traiter le problème de
transfert thermique en conduite dans le système de coordonnées (x, r, θ).
Déﬁnition des températures
On distingue la température de paroi Tp et la température moyenne Tmoy déﬁnie comme :
Tmoy =
1
pi r 20 Umoy
=
∫ r0
0
u(r)T (r)2pirdr (2.51)
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La température adimensionnée Θ se calcule en fonction de la température locale, de la tempé-
rature de paroi et de la température moyenne :
Θ(r) =
Tp − T¯ (r)
Tp − Tmoy (2.52)
La condition de transfert thermique établi est vériﬁée lorsque la température adimensionnée Θ
est invariante selon x :
d
dx
[
Tp − T
Tp − Tmoy
]
= 0 (2.53)
La seule température dépendante de r est la température locale T (x,r), sachant que Tp et Tmoy
sont uniquement des fonctions de x. Si l'on dérive la température adimensionnée Θ selon r, on
obtient : ∣∣∣∣dΘdr
∣∣∣∣
0
=
∣∣−∂T∂r ∣∣0
Tp − Tmoy =
h
λ
= Θ
′
(0) (2.54)
où le coeﬃcient d'échange h est constant.
Flux constant
Le transfert thermique convectif local, soumis à un ﬂux constant s'exprime par la relation
suivante :
φp = h (Tp − Tmoy) d'où Tp − Tmoy = constante (2.55)
L'écart entre les températures de paroi Tp et moyenne Tmoy étant constant, leurs dérivées
respectives sont égales :
dTp
dx
=
dTmoy
dx
(2.56)
La variation de température locale selon x s'écrit alors :
∂T
∂x
=
dTp
dx
− Tp − T
Tp − Tmoy
(
dTp
dx
− dTmoy
dx
)
(2.57)
Au ﬁnal, pour une condition de ﬂux constant, les gradients respectifs de chaque température
sont égaux :
∂T¯
∂x
=
dTp
dx
=
dTmoy
dx
(2.58)
De manière identique au bilan des forces appliqué sur un élément de conduite, il est possible
de réaliser un bilan enthalpique sur un élément de conduite [ x , x + dx ] :
ρ0 pi r
2
0 Umoy Cp Tmoy = φp 2 pi r0 dx (2.59)
Ce bilan permet d'exprimer la variation de température moyenne selon x :
dTmoy
dx
=
2φp
ρ0Cpr0Umoy
= constante (2.60)
D'où une dérivée seconde nulle :
d2Tmoy
dx2
= 0 (2.61)
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Au ﬁnal, la température moyenne Tmoy s'exprime par la relation :
Tmoy(x) = Tmoy(x = 0) +
2 φp
ρ0Cpr0Umoy
× x (2.62)
L'évolution de la température moyenne Tmoy et de la température de paroi Tp est tracée sur la
ﬁgure 2.8
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Figure 2.8  Proﬁls de température pour un ﬂux constant
Température constante
Le transfert thermique convectif local, soumis à une température de paroi constante s'ex-
prime par la relation suivante :
φp = h (Tp − Tmoy) d'où h = constante (2.63)
La température de paroi étant constante, il vient naturellement :
dTp
dx
= 0 (2.64)
La dérivée totale de la température se décompose ainsi :
∂T
∂x
=
dTp
dx
− Tp − T
Tp − Tmoy
∂Tp
∂x
+
Tp − T
Tp − Tmoy
∂Tmoy
∂x
(2.65)
En tenant compte des résultats provenant de l'hypothèse de température de paroi constante,
cette relation se simpliﬁe en :
∂T
∂x
=
Tp − T
Tp − Tmoy
∂Tmoy
∂x
(2.66)
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Pour exprimer l'évolution de température en fonction de la distance x, on répète le bilan
d'enthalpie sur un élément de conduite :
h S dTmoy = m Cp dTmoy (2.67)
h (Tp − Tmoy) 2 pi r0 dx = ρ0 Umoy pi r2 Cp dTmoy (2.68)
dTmoy
Tp− Tmoy =
2 h
ρ0 Cp Umoy r0
dx (2.69)
La température moyenne en x = 0 et la température de paroi sont constantes, la température
moyenne locale selon x s'exprime par la relation :
Tp − Tmoy
Tp − Tmoy|0 = exp
[
− 2hx
ρ Cp Umoy r0
]
(2.70)
où l'on reconnaît le nombre de Stanton :
St =
h
ρ Cp U
(2.71)
La ﬁgure 2.9 représente l'évolution de température moyenne du ﬂuide calculée par l'équation
2.70.
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Figure 2.9  Proﬁls de température pour une température de paroi constante
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Conduction axiale négligée :
L'approximation du terme ∂2T/∂x2 = 0 se justiﬁe ainsi :
∂2T
∂x2
≈ ∂
2Tmoy
∂x2
≈
[
2h
ρ Cp Umoy r0
]
e
− 2h
ρ Cp Umoy
x
r0 (Tp − Tmoy|0) (2.72)
∂2T
∂y2
≈ Tp − Tmoy
r20
≈ 1
r20
e
2h
ρ Cp Umoy
x
r0 (Tp − Tmoy|0) (2.73)
Le rapport entre les deux termes est du même ordre que le carré du Stanton :
∂2T
∂x2
∂2T
∂y2
≈
(
2h
ρ Cp Umoy
)2
≈ St2 (2.74)
Sachant que le nombre de Stanton est petit devant l'unité (St ≈ 0,022Re−0,2Pr0,5 << 1), on
peut donc négliger le terme ∂2T/∂x2.
2.3.2 Ecoulement en conduite soumise à un ﬂux thermique constant
Pour le cas où l'écoulement est soumis à un ﬂux constant, la température locale du ﬂuide
s'exprime de la manière suivante :
T = − φ
ρ Cp
∫ y
0
1− y/r0
α+ αt
dy (2.75)
En variable de paroi, cette expression s'écrit :
T+ =
Tp − T
φ
ρ Cp
× uτ =
∫ y+
0
1− y+/r+0
1
Pr +
1
Prt
νt
ν
dy+ (2.76)
De manière identique à la partie dynamique, le terme νt / ν peut être décomposé par les
approches de Reichardt et de Van-Driest :
Relation de Reichardt
Reichardt propose de simpliﬁer le terme νt / ν de la façon suivante :
νt
ν
=
κy+
6
(
1 +
r
r0
)(
1 + 2
r2
r20
)
(2.77)
Dans le cas présent, le nombre de Prandtl est voisin de 2 et la transition entre la sous-couche
visqueuse et la zone logarithmique se fait pour un y+ = y+trans = 7,55 [43].
T+ =
{
Pr × y+ pour 0 < y+ < 7,55
Prt
∫ y+
7,55
1−y+/r+0
νt/ν
dy+ + 7,55Pr pour y+ > 7,55
L'expression complète de T+ s'écrit sous la forme générale :
T+ =
Prt
κ
ln
(
3
2
y+
1 + r/r0
1 + 2 r2/r20
)
+ y+trans Pr −
Prt
κ
ln
(
y+trans
)
(2.78)
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Cette formulation fait clairement apparaître la problématique concernant une loi
de paroi thermique. En eﬀet le calcul de la température adimensionnée T+ dé-
pend directement des propriétés thermo-physiques du ﬂuide à travers le nombre
de Prandtl, et des propriétés de l'écoulement. Si pour la constante de Von-Karman
une valeur de κ = 0,41 pour un écoulement en conduite est désormais admise, nous
avons montré en revanche dans le chapitre précédent que le nombre de Prandtl tur-
bulent ne peut en aucune façon être considéré comme constant à l'approche de la
paroi.
L'équation 2.78 est rarement décrite dans la littérature, et lorsqu'elle est explicitée, le ﬂuide
concerné est de l'air. Dans ce cas, le nombre de Prandtl vaut Pr = 0,7 et la transition entre
la zone visqueuse et la zone dévelopée apparaît pour un y+ de transition y+trans = 13,2. Si l'on
considère le nombre de Prandtl turbulent Prt = 0,9, on obtient la forme suivante :
T+ = 2,195 ln
(
3
2
y+
1 + r/r0
1 + 2 r2/r20
)
+ 13,2 Pr − 5,65 (2.79)
Pour un ﬂuide tel que l'eau, dont le nombre de Prandtl varie fortement avec la température, la
zone de transition est très mal déﬁnie car elle dépend de la viscosité et donc de la température du
ﬂuide. Si l'on considère le nombre de Prandtl turbulent identique au cas précédent Prt = 0,9,
et que l'on considère de l'eau à 80C, le nombre de Prandtl vaut alors Pr = 2. Dans ce cas
la transition apparait pour y+trans = 7,55. La relation 2.78 s'exprime alors avec les valeurs
suivantes :
T+ = 2,195 ln
(
3
2
y+
1 + r/r0
1 + 2 r2/r20
)
+ 7,55 Pr − 3,95 (2.80)
Relation de Van-Driest
L'approche de Van-Driest consiste à calculer de façon continue la température adimension-
née T+ en utilisant une fonction d'amortissement. Le terme νt / ν est déterminé par :
νt
ν
=
κ2y2
(
1− e−y+/26
)
ν
du
dy
(2.81)
Cette relation s'écrit en variable paroi sous la forme :
νt
ν
= κ2y+
2
(
1− e−y+/26
) du+
dy+
(2.82)
Le proﬁl de température adimensionnée T+ devient dans ce cas :
T+ =
∫ y+
0
1− y+/r+0
1
Pr +
1
Prt
κ2y+2
(
1− e−y+/26) du+
dy+
dy+ (2.83)
Les ﬁgures 2.10 à 2.12 montrent la forte sensibilité de la température adimensionnée T+ au
nombre de Prandtl. Ces courbes font apparaître de manière évidente les écarts signiﬁcatifs sur
le calcul de T+ selon les lois utilisées. Ces graphes montrent l'intérêt d'utiliser la loi de Van-
Driest qui fournit une réponse continue et ne présente pas le problème de raccordement entre
la sous-couche visqueuse et la région logarithmique.
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Figure 2.10  Proﬁls de T+ − Pr = 0,7 − Prt = 0,85
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Figure 2.11  Proﬁls de T+ − Pr = 2 − Prt = 0,85
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Figure 2.12  Proﬁls de T+ − Pr = 6 − Prt = 0,85
En revanche l'utilisation de la relation proposée par Reichardt est plus délicate car elle fait
intervenir directement un terme basé sur le nombre de Prandtl et sur le y+ de transition. Sachant
que la distance de transition entre la sous-couche visqueuse et la région logarithmique dépend
du nombre de Prandtl pour un écoulement donné, l'utilisation de cette formulation ne paraît pas
adéquate pour une modélisation robuste des échanges thermiques. Il faut aussi s'attarder sur
l'écart constant entre les deux formulations existantes dans FLUENT, basées sur les travaux
respectifs de Jayatilleke, et de Launder et Spalding. Nous avons montré précédemment que
la seule diﬀérence entre ces deux formulations se situait dans la fonction P qui dépend des
nombres de Prandtl moléculaire, Pr, et turbulent, Prt, et de constantes empiriques. Jayatilleke
[39] justiﬁe le choix de sa formulation après une analyse de nombreux travaux expérimentaux et
estime que cette formulation apporte plus de robustesse dans le sens où elle donne satisfaction
sur la plupart des travaux expérimentaux de référence.
2.3.3 Corrélation de type Stanton
On propose ici une corrélation St = f(Nu,Re,Pr) adaptée au ﬂuide et à l'écoulement en
conduite. Au centre de la conduite (CL), la température adimensionnée T+ s'écrit :
T+CL = 2,195 ln(
3
2
r+0 ) + 7,55 Pr − 3,95 (2.84)
La température adimensionnée sur l'axe est aussi égale à :
T+CL =
TCL − Tp
φp
ρ Cp
× uτ (2.85)
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On rappelle les déﬁnitions suivantes :
uτ = Umoy
√
Cf
2
φp = h (Tp − Tmoy) (2.86)
Umoy =
1
pi r20
∫ r0
0
u 2pi r dr Tmoy =
1
pi r20 Umoy
∫ r0
0 u T 2pi r dr (2.87)
Les distributions de vitesse et de température peuvent être calculées par les lois en puissance
1/7ème :
u
UCL
=
(
1 − r
r0
)1/7
T − Tp
TCL − Tp =
(
1 − rr0
)1/7
(2.88)
Umoy
UCL
= 0,816
Tmoy − T0
Tp − T0 = 0,833 (2.89)
Avec
ReD =
2 r0 Umoy
ν
et r+0 =
r0 uτ
ν
=
ReD
2
√
Cf
2
(2.90)
En arrangeant les diﬀérents termes, on obtient pour de l'eau à une température de 80C
(Pr = 2,2) :
St =
Nu
ReD Pr
=
√
Cf
2
0,833
[
2,195 ln
(
3
4 Re
√
Cf
2
)
+ 7,55 Pr − 3,95
] (2.91)
2.4 Ecoulement rugueux
Cette partie traite du facteur de frottement rencontré au sein d'une conduite rugueuse. En
raison du grand intérêt pour ce type d'écoulement, de nombreux travaux sont disponibles dans
la littérature, mais les diﬀérentes déﬁnitions de rugosité étant nombreuses, très peu d'articles
attachent d'importance au type de rugosité qui nous concerne.
2.4.1 Physique de l'écoulement rugueux
L'eﬀet de la rugosité est important car il modiﬁe directement le taux de frottement parié-
tal, ce qui intensiﬁe sensiblement les échanges thermiques, avec l'inconvénient d'augmenter les
pertes par frottement visqueux. Dipprey et Sabersky [23] ont montré expérimentalement que
la diﬀérence d'état de surface peut augmenter de l'ordre de 30% les échanges thermiques, le
frottement étant lui aussi augmenté de manière importante. Toutefois pour les mesures réalisées
à un nombre de Prandtl voisin de 6 pour un régime d'écoulement transitionnel, l'augmentation
des échanges thermiques est signiﬁcative sans augmenter le frottement.
Darcy [20] et Fanning [25] ont établi dès le 19ème siècle que la rugosité de paroi est un pa-
ramètre important des écoulements turbulents. Concernant les écoulements en conduite, l'un
des plus importants travaux expérimentaux a été réalisé par Nikuradse [66], qui a étudié le
coeﬃcient de frottement en fonction de la rugosité de paroi en conduite. La dépendance du co-
eﬃcient de frottement en fonction du nombre de Reynolds et de la rugosité est mise évidence.
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Ces travaux établissent le fait que le coeﬃcient de frottement devient indépendant du nombre
de Reynolds lorsque celui-ci est suﬃsamment élevé, et dépend alors uniquement de la hauteur
relative des rugosités par rapport au diamètre de la conduite. Nikuradse considère une rugosité
de type grain de sable homogène présentant une répartition gaussienne.
Chaque élément rugueux augmente la contrainte de cisaillement du ﬂuide en agissant comme un
perturbateur de l'écoulement. Ces perturbations apparaissent sous la forme de tourbillons qui
aﬀectent le mouvement turbulent dans la zone proche paroi. L'eﬀet de la rugosité est déterminé
à partir de la longueur caractéristique ks qui correspond à la taille du grain moyen formant la
rugosité de paroi. Il est accepté que la rugosité a une inﬂuence directe seulement dans la zone
proche paroi, et qu'en s'éloignant de celle-ci, la rugosité n'a pas d'inﬂuence. Cet eﬀet se traduit
par un déplacement ∆u+ dans le proﬁl logarithmique :
u+ =
1
κ
log(y+) − ∆u+ (2.92)
La taille des éléments rugueux a donc un eﬀet sur le proﬁl de vitesse moyenne. Cet eﬀet est
donc caractérisé selon la taille des rugosités ks rencontrées par l'écoulement.
En déﬁnissant ks, l'échelle de hauteur des aspérités, on peut déﬁnir un nombre de Reynolds
associé Rek, qui permet de distinguer trois régimes d'écoulement [84] :
Rek =
ks uτ
ν
(2.93)
Selon les valeurs de ce nombre, l'écoulement est déﬁni comme :
• hydrauliquement lisse pour Rek < 5
• transitionnel rugueux pour 5 < Rek < 70
• rugueux pour Rek > 70
(a) Rek < 5 (b) 5 < Rek < 70 (c) Rek > 70
Figure 2.13  Régimes d'écoulement d'après Rieutord [79]
Le régime d'écoulement hydrauliquement lisse correspond au cas où les éléments rugueux sont
contenus dans la sous-couche visqueuse. La viscosité est dominante et la rugosité n'a aucun
eﬀet. En réalité la sous-couche visqueuse est extrêmement ﬁne, les éléments rugueux doivent
donc être très petits pour que l'écoulement soit considéré comme hydrauliquement lisse.
Dans le cas d'un régime d'écoulement transitionnel, la rugosité commence à déstabiliser la
sous-couche visqueuse, mais certaines caractéristiques de l'écoulement lisse sont encore pré-
sentes. L'épaisseur de la sous-couche visqueuse tend à diminuer avec l'augmentation du Rek.
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Pour un régime d'écoulement pleinement rugueux, la sous-couche visqueuse est détruite, et
le coeﬃcient de frottement devient indépendant du nombre de Reynolds.
Ces observations sont importantes, car jusqu'à présent le cisaillement pariétal était modélisé
par les eﬀets visqueux. Dans le cas d'un régime d'écoulement pleinement rugueux, le cisaille-
ment pariétal doit trouver ses origines dans d'autres mécanismes que le frottement visqueux.
On peut citer parmi les phénomènes envisagés : l'impact local du ﬂuide, la génération de traînée
et les zones de recirculation.
La description de l'eﬀet de la rugosité dans l'écoulement a longtemps été réduite à une augmen-
tation du coeﬃcient de frottement uniquement dans la région interne de la couche limite. Cette
augmentation du coeﬃcient de frottement provoque alors un déplacement du proﬁl moyen de
vitesse sans que la vitesse moyenne ou la contrainte turbulente de la région externe ne soient
aﬀectées. Cela sous-entend que les structures turbulentes ne sont pas aﬀectées par la nature de
l'état de surface dans la majeure partie de la couche limite.
Cette description, admise depuis les premiers travaux sur les écoulements en présence de parois
rugueuses, a été remise en question à plusieurs reprises. Aujourd'hui, la notion de conﬁnement
des eﬀets rugueux à la sous-couche rugueuse n'est plus acceptée universellement. Cette remise
en cause provient en partie de la déﬁnition même de la rugosité. Classiquement, la rugosité d'une
surface est considérée comme une distribution gaussienne du relief de celle-ci et est décrite par
la rugosité arithmétique moyenne : Ra. En réalité il existe beaucoup d'autres paramètres qui
peuvent modiﬁer le comportement de l'écoulement au dessus d'une surface rugueuse, comme la
forme, l'espacement ou la périodicité des éléments. Ces diﬀérentes caractéristiques se retrouvent
dans les écoulements de canopée naturelle ou urbaine, les écoulements de lits de rivières. De
manière plus académique, Jimenez [41] réduit la problématique existante à la forme et à la
dimension caractéristique de la rugosité avec deux cas distincts : la rugosité de type-K et de
type-D. Lorsque l'eﬀet des rugosités sur l'écoulement dépend d'une seule longueur caractéris-
tique (généralement leur hauteur) la rugosité est de type-K. Dans le cas où l'eﬀet des rugosités
est insensible à cette taille, mais dépend d'une autre grandeur globale de l'écoulement, il s'agit
d'une surface de type-D. Un exemple de surface de type-D sont les surfaces cannelées avec des
cavités étroites [95]. Pour être représentatif de la complexité d'un état de surface rugueux, il
est utile d'introduire le concept de morphologie de surface en plus du concept de rugosité, ce
qui étend largement le domaine de recherche.
Les travaux de Krogstad et Antonia sont particulièrement intéressants [45], [46], et [47]. Ces
auteurs ont contribué récemment à l'observation des phénomènes liés à la rugosité de paroi
dans une couche limite turbulente. Dans le cadre de ces travaux il faut relever leur étude sur
l'eﬀet de transition lié au changement d'état de surface [6] [7] . Le principal résultat est que
l'eﬀet de la rugosité ne se réduit pas à une région très proche de la paroi (sous-couche rugueuse)
mais est visible aussi dans la région externe. L'ensemble de leurs travaux traite des éléments
suivants :
• l'inﬂuence de la rugosité est observée de façon plus visible pour la composante normale
de la vitesse. Les diﬀérences les plus importantes sont observées pour la composante v2
du tenseur de Reynolds et pour le spectre de puissance de v [48].
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• l'analyse de la couche limite par la méthode des quadrants fait apparaître des événements
d'éjection et de balayage toujours plus importants pour la surface rugueuse que pour la
surface lisse [48] .
• la rugosité modiﬁe le mouvement et l'amplitude des grandes échelles [45]. Dans le cas
d'une paroi rugueuse, les valeurs des composantes normale et transversale de vorticité
sont beaucoup plus grandes. De plus, la rugosité génère de nouvelles structures de vorti-
cité dont les échelles sont comparables à celles des éléments rugueux [45].
• la comparaison entre deux surfaces de motifs rugueux diﬀérents (motifs répétés, stries
transverses ou inclinées) qui produisent le même déplacement du proﬁl logarithmique
moyen U+ montre des diﬀérences très importantes au niveau des contraintes turbulentes
normales à la paroi v′2, et u′v′. L'eﬀet sur u′2 est seulement visible dans une couche très
ﬁne près de la paroi. Cette grande sensibilité à la nature de l'état de surface suggère que
le mouvement actif doit dépendre principalement de la géométrie de la paroi [46].
La conclusion principale des travaux d'Antonia et Krogstad est que l'on ne peut pas dissocier
les eﬀets tridimensionnels de la rugosité. De plus, la classiﬁcation classique des parois rugueuses
en fonction de leur eﬀet sur la vitesse moyenne n'est pas satisfaisante car la rugosité a un rôle
sur les moments d'ordre plus élevés. Il est donc nécessaire de trouver une nouvelle classiﬁcation
pour traduire l'eﬀet de la rugosité sur les structures turbulentes [45]. Les travaux de Tachie
[95], Bergstrom et Balachandar [96], qui retrouvent un paramètre de sillage qui varie de fa-
çon signiﬁcative selon le type de surface conﬁrment cette analyse. Ce travail montre aussi une
augmentation du niveau de turbulence dans la région externe de la couche limite rugueuse par
rapport au cas lisse.
En 2005 les résultats de Krogstad [44], [9], dans un canal avec deux surfaces rugueuses, in-
diquent que la région externe est très peu aﬀectée par la rugosité, ce qui est en opposition
avec beaucoup de travaux menés durant la dernière décennie. Ceci suggère que les eﬀets de
la rugosité dans la région extérieure d'une couche limite doivent dépendre fortement du type
d'écoulement. Concrètement, ces auteurs concluent que les canaux rugueux symétriques et les
conduites oﬀrent de meilleures conditions pour suivre l'hypothèse de similarité de paroi que les
écoulements asymétriques.
L'équipe d'Antonia s'est aussi intéressée au transfert thermique sur parois rugueuses [86]. Ils
insistent sur l'importance et le besoin d'une étude détaillée sur les caractéristiques du transfert
de chaleur dans une couche limite turbulente sur une paroi rugueuse. La conclusion de leur
travail est que les ﬂux thermiques longitudinaux et normaux en région proche paroi sont très
supérieurs dans le cas d'une surface rugueuse par rapport au cas lisse à partir de y/d > 0,1.
Très près de la paroi, la rugosité diminue l'anisotropie alors que la corrélation entre vitesse et
température diminue par rapport au cas lisse [91].
En conclusion, l'importance de l'état de surface dans la compréhension des phénomènes turbu-
lents et de transfert a été relevée par beaucoup d'auteurs comme Antonia, Choi ou Jimenez, et
reste d'actualité.
De nombreux travaux ont été menés pour obtenir une loi de paroi adaptée aux écoulements sur
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parois rugueuse. Rotta [81] propose une modiﬁcation de la loi de longueur de mélange dévelop-
pée par Van-Driest pour prendre en compte les eﬀets de la rugosité en introduisant le décalage
∆y+. Ce décalage est fonction de la dimension caractéristique k+s d'une rugosité de type grain
de sable. Plusieurs modèles basés sur la longueur de mélange ont ensuite été développés, leurs
diﬀérences se situent dans la façon d'introduire l'eﬀet de la rugosité sur l'écoulement. Les mo-
dèles les plus simples imposent une longueur de mélange diﬀérente de zéro à la paroi tandis que
les modèles plus récents font varier la fonction d'amortissement selon des paramètres relatifs
à la rugosité. Cependant, ces développements basés sur des écoulements académiques (plaque
plane ou conduite cylindrique) sont diﬃcilement transposables à des écoulements tridimension-
nels.
La modélisation de l'écoulement sur parois rugueuses en utilisant des lois de paroi revient
à introduire le déﬁcit de vitesse u+ par soustraction directe du terme ∆u+. La valeur de ce
terme doit dépendre du régime d'écoulement pour être le plus représentatif du niveau de rugo-
sité vu par la couche limite. La limite de cette méthode est le caractère fortement empirique des
constantes introduites dans le calcul de ∆u+, qui sont issues de travaux expérimentaux dont
les écoulements étaient très souvent bidimensionnels et dont la rugosité était rarement de type
grain de sable.
Une autre manière de modéliser l'eﬀet de la rugosité consiste à introduire un terme de traînée
dans l'équation de la quantité de mouvement et de reproduire le phénomène de blocage dû
à la rugosité dans l'écoulement très proche paroi. Cette méthode s'applique assez bien pour
une rugosité constituée d'éléments réguliers tels que des cônes ou des sphères. L'avantage de
cette approche est qu'elle relie directement la géométrie de la rugosité à l'eﬀet de la rugosité
sur l'écoulement, et ne dépend donc pas simplement de la dimension k+s pour caractériser la
rugosité. Ces modèles ne sont pas encore adaptés pour représenter une rugosité aléatoire ou de
type grain de sable.
Malgré le nombre important de travaux publiés sur l'étude d'écoulement sur parois rugueuses,
il apparaît que la modélisation de l'écoulement, spécialement dans la région intermédiaire de
la couche limite, fait l'objet de peu d'études. Si l'eﬀet de la rugosité est connu pour la région
logarithmique, il reste toutefois diﬃcile de relier le déﬁcit de vitesse induit par la présence des
rugosités à la géométrie ou à la distribution de celle-ci. A ces limites s'ajoute la complexité des
applications que l'on cherche à modéliser, présentant très souvent des écoulements perturbés,
séparés avec présence de recirculations, qui sont autant d'écarts par rapport aux conditions
dans lesquelles les lois de paroi ont été obtenues.
On retiendra que le choix d'un modèle de turbulence pour un écoulement sur parois rugueuses
doit prendre en compte deux critères importants :
• le modèle doit s'adapter aux trois régimes d'écoulements possibles (lisse, transitionnel et
complètement rugueux selon la valeur de Rek,
• le modèle doit décrire au mieux les écoulements perturbés par des singularités ou des
recirculations.
L'état de surface joue aussi un rôle important pour le proﬁl de température adimensionnée. S'il
est admis que pour un régime d'écoulement rugueux la viscosité cinématique est négligeable,
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voire nulle devant la viscosité turbulente, cette approche ne peut pas s'appliquer directement au
transfert thermique. La température peut être vue comme un scalaire passif, porté par la diﬀu-
sivité turbulente, jusqu'à l'échelle de la rugosité. A cette échelle, les structures turbulentes sont
fortement réduites, et la température se transmet principalement par conduction moléculaire.
En conséquence, même pour un écoulement pleinement rugueux, la conductivité moléculaire
reste un mécanisme important.
2.4.2 Modélisation de l'écoulement sur parois rugueuses
Modélisation FLUENT
Dans le cas d'un écoulement sur parois rugueuses, la loi de paroi appliquée par FLUENT
est modiﬁée pour représenter le déﬁcit de vitesse dans la couche limite.
u+=
upu
+
τw/ρ
=
1
κ
(
E
ρu+yp
µ
)
−∆B (2.94)
où E est une constante empirique, u+ et ∆B sont calculés par :
u+ = C1/4µ k
1/2 et ∆B =
1
κ
ln(fr) (2.95)
où fr est une fonction dépendante de la rugosité qui quantiﬁe le décalage de la loi logarithmique
dû aux eﬀets de rugosité.
En général ∆B dépend du type de rugosité rencontré et de la dimension de celle-ci. Il n'existe
pas de loi universelle qui traduit l'eﬀet de la rugosité, quelle qu'en soit la nature. Pour une
rugosité de type grain de sable, le terme ∆B apparaît être bien corrélé avec la hauteur de
rugosité adimensionnée k+s , déﬁnie telle que :
k+s =
ρksu
+
µ
(2.96)
Les termes k+s et Rek représentent la même grandeur physique, cependant nous les distinguons
car les valeurs indiquées par FLUENT sont légérement diﬀérentes de celles disponibles dans
la littérature [84]. Ces diﬀérences peuvent s'expliquer par le calcul de u+ qui fait intervenir la
constante Cµ qui dépend du type de modèle k−ε utilisé, alors que les valeurs de Rek disponibles
dans la littérature proviennent de données expérimentales où la vitesse adimensionnée u+ est
déterminée par mesure de perte de charge.
Selon la valeur de k+s , la fonction de rugosité est déﬁnie diﬀéremment pour traduire les va-
riations observées dans la couche limite en fonction du régime d'écoulement (lisse, transitionnel
rugueux ou complètement rugueux), ainsi lorsque :
• régime lisse pour K+s < 2,25 :
∆B = 0
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• régime transitionnel pour 2,25 < K+s < 90 :
∆B = 1κ ln
[
K+s −2,25
87,75 + Cs K
+
s
]
× sin (0,4258 (ln K+s − 0,811))
• régime complètement rugueux pour K+s > 90 :
∆B = 1κ ln (1 + Cs K
+
s )
Dans ces relations, la constante Cs dépend du type de rugosité. Par défaut Cs = 0,5 pour tout
les modèles k − ε et reproduit une perte de charge correspondant aux mesures de Nikuradse.
Selon le type de rugosité à prendre en compte ce terme peut varier entre 0,5 et 1,0, sans réelle
correspondance physique.
Modélisation de Prandtl
L'équation de quantité de mouvement à considérer est :
1
r
d
dr
(
(ν + νt)
∂u
∂r
)
=
1
ρ
∂p
∂x
(2.97)
où le terme νt est modélisé par la longueur de mélange :
νt = l
2
∣∣∣∣∂u∂r
∣∣∣∣ (2.98)
Pour un écoulement sur paroi lisse, Prandtl déﬁnit la longueur de mélange l = κ y. Cette ap-
proche n'est plus valable pour un écoulement dont la sous-couche visqueuse tend à disparaître,
ou qui se trouve détruite par l'eﬀet des rugosités.
Nous sommes confrontés à deux diﬃcultés : imposer νt 6= 0 pour y = 0, et évaluer l'impact
de la surface rugueuse sur l'existence de la sous-couche visqueuse.
On rend l'échelle de longueur de mélange non nulle à la paroi en écrivant :
l = κ (y + δy0) (2.99)
avec δy0 proportionnel à ks. En variable paroi, cette quantité s'écrit :
δy+0 =
δy0 uτ
ν
(2.100)
Diﬀérents travaux expérimentaux montrent que le terme δy+0 peut être déterminé en fonction
de Rek par la relation suivante :
δy+0 = 0,031 Rek (2.101)
Pour l'écoulement lisse, on a :
du+
dy+
=
1
κ y+
(2.102)
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qui devient pour l'écoulement rugueux :
du+
dy+
=
1
κ
(
y + δy+0
) (2.103)
Cette équation s'intègre en y+ :
u+ =
1
κ
ln
(
1 +
y+
δy+0
)
(2.104)
u+ =
1
κ
ln
(
1 +
32 y+
Rek
)
(2.105)
Si y+ > Rek :
u+ =
1
κ
ln
(
y+
)
+
1
κ
ln
(
1 +
32 y+
Rek
)
(2.106)
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Figure 2.14  Eﬀet de Rek sur le proﬁl de vitesse u
+
2.4.3 Modélisation de l'échange thermique sur parois rugueuses
Modélisation FLUENT
Dans le cas d'un écoulement sur parois rugueuses la fonction P utilisée dans le calcul de
T+ est modiﬁée. On rappelle la formulation pour l'écoulement lisse :
T+ =
(Twall − Tp) ρ Cp k1/2p
φ
= Prt
[
1
κ
ln
(
E y+
)
+ P
]
(2.107)
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avec
P = 9,24
[(
Pr
Prt
)3/4
− 1
] [
1 + 0,28 e−0,007Pr/Prt
]
(2.108)
Si les parois sont considérées comme rugueuses, FLUENT introduit alors une fonction Prough
Prough = 3,15 Pr
0,695
(
1
E′
− 1
E
)0,359
+
(
E
′
E
)0,6
P (2.109)
où E
′
= E/fr avec fr la fonction de rugosité déﬁnie précédemment (équation 2.95).
Modélisation type longueur de mélange
Un modèle de type longueur de mélange peut être développé pour prendre en compte la
particularité du transfert thermique en présence de parois rugueuses.
En considérant un écoulement pleinement rugueux (Rek > 70), la relation 2.76 établie pré-
cédemment :
T+ =
∫ y+
0
1− y+/r+0
1
Pr +
1
Prt
νt
ν
dy+ (2.110)
doit être modiﬁée, car en l'absence de sous-couche visqueuse, le terme de conduction moléculaire
est négligeable au dessus des rugosités :
1
Prt
νt
ν
>>
1
Pr
(2.111)
Cette hypothèse est raisonnable, car le nombre de Prandtl du ﬂuide considéré dans cette étude
est supérieur à 1. Il est évident que pour des ﬂuides présentant de très faibles nombres de
Prandtl, cette approche n'est pas applicable.
Nous imposons ensuite une valeur inférieure de T+, déterminée par le terme δT+. Ce terme
représente la diﬀérence de température adimensionnée, au travers de laquelle la chaleur est
transmise uniquement par conduction moléculaire, à l'échelle des rugosités, par le ﬂuide semi-
stagnant. Cette technique tend à se rapprocher des mécanismes de type milieux poreux.
Ainsi, l'équation 2.110 s'écrit sous la forme :
T+ − δT+ =
∫ y+
0
1− y+/r+0
1
Prt
νt
ν
dy+ (2.112)
Dans ce cas, la relation 2.80 établie précédemment s'exprime sous la forme suivante :
T+ = δT+ + 2,195 ln
(
3
2
y+
1 + r/r0
1 + 2 r2/r20
)
− 3,95 (2.113)
Le terme δT+ peut s'exprimer en fonction de la vitesse de frottement uτ et du coeﬃcient
d'échange convectif rugueux hk. Cette écriture fait apparaître le nombre de Stanton rugueux
Stk :
δT+ =
ρ Cp uτ
hk
=
1
Stk
(2.114)
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Ce qui amène à écrire la loi de paroi thermique sous la forme suivante :
T+ =
1
Stk
+ 2,195 ln
(
3
2
y+
1 + r/r0
1 + 2 r2/r20
)
− 3,95 (2.115)
Le nombre de Stanton rugueux Stk doit être déterminé selon des résultats expérimentaux. Il
est donc dépendant du type de rugosité déﬁnissant la paroi. Dipprey et Sabersky [23] proposent
la corrélation suivante :
Stk = C Re
−0,2
k Pr
0,44 (2.116)
Les données expérimentales obtenues par Pimenta, Moﬀat et Kays [75] pour une surface dont
la rugosité est générée par la répartition serrée de sphères conﬁrment la corrélation 2.116 avec
C = 1,0.
Ayant déterminé pour l'écoulement rugueux les lois de paroi thermique et hydraulique, dans ce
cas, le nombre de Stanton s'exprime de la manière suivante :
St =
Cf/2
Prt +
√
Cf/2/Stk
(2.117)
Conclusion
Ce chapitre présente les principes fondamentaux de l'écoulement turbulent en conduite, et
du transfert thermique pour ce type d'écoulement. La physique de l'écoulement rugueux est
aussi abordée, ainsi que le rôle de l'état de surface dans le phénomène de transfert de chaleur.
La problématique de cette étude est présentée de manière complète, en présentant d'une part,
les modiﬁcations fondamentales à apporter aux lois de paroi dans le cas d'un écoulement sur
paroi rugueuse, et en présentant d'autre part, le fonctionnement du code utilisé par l'industriel
pour ce type d'écoulement.
L'observation des écarts fournis par les diﬀérentes modélisations existantes, ainsi que la dif-
ﬁculté d'obtenir un réel consensus sur le calcul de l'échange thermique dans une couche limite
sur paroi lisse, montrent la diﬃculté qu'il faut surmonter pour établir une loi de paroi thermique
adaptée aux écoulements sur paroi rugueuse.
Ce travail a été mené avec la volonté d'obtenir des mesures de vitesse et de température locales
au plus proche de la paroi. Compte tenu des limites connues des techniques de mesure de tem-
pérature et en observant la forte disparité des lois de paroi thermiques issues de la littérature, la
simulation numérique des grandes échelles nous apparaît comme une solution complémentaire
de l'approche expérimentale.
Nous présenterons donc dans les chapitres suivants, le dispositif expérimental mis en ÷uvre
dans cette étude, les résultats expérimentaux et enﬁn les résultats numériques issus de calculs
RANS et de simulation des grandes échelles.
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Dans ce chapitre, nous présentons la mise en ÷uvre d'un banc d'essais et les techniques
de mesures dédiées à l'étude d'un écoulement turbulent en conduite cylindrique rugueuse, avec
transfert thermique.
La conception de ce banc d'essai a été guidée par la volonté de conserver les caractéristiques des
écoulements rencontrés dans les chambres de refroidissement des moteurs thermiques. L'écou-
lement et le transfert thermique ont rarement été étudiés de manière expérimentale (Robinson
[80], Zidat [110], Soler [92]), car les diﬃcultés sont nombreuses : en eﬀet les variations de débit
sont importantes (entre 0 et environ 4 m3.h-1), et pour un même débit, la vitesse locale peut
varier de 1 à 5 m.s-1 par l'eﬀet des restrictions de sections. De plus les géométries complexes
génèrent de fortes recirculations et des zones d'impact du ﬂuide. L'état de surface dépendant
du procédé de réalisation ainsi que le ﬂux thermique, qui est fortement variable en fonction de
la charge fournie par le moteur, sont diﬃcilement conciliables avec les techniques de mesure
actuelles.
Pour toutes ces raisons, les principales études concernant l'échange thermique dans le circuit
de refroidissement sont réalisées par CFD et tentent d'améliorer la prédictivité des simulations
par l'adaptation des méthodologies de maillage et des diﬀérents modèles de turbulence existant.
La motivation de cette étude étant d'obtenir des données expérimentales sur la couche li-
mite turbulente et la couche limite thermique dans des conditions proches de celles décrites ici,
nous avons dimensionné l'installation de façon à garder les principales caractéristiques de ces
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Vitesse [m.s-1] 0,44 0,82 0,44 0,82
Température [C] 30 30 80 80
Reynolds 22 000 41 000 48 000 90 000
Prandtl 5,4 5,4 2,2 2,2
Péclet 120 000 220 000 105 000 200 000
Tableau 3.1  Conditions expérimentales de l'écoulement
écoulements. La vitesse débitante est de 0,44 ou 0,82 m.s-1, la température du ﬂuide est ﬁxée à
30C ou 80C, de sorte que le nombre de Reynolds peut varier de Re = 22 000 à Re = 90 000.
Ces conditions, ainsi que les nombres adimensionnels associés sont présentés dans le tableau 3.1.
Les sections d'essai interchangeables (ﬁgure 3.3) sont réalisées par fonderie, avec diﬀérentes
granulométrie de sable, par le même procédé que celui employé pour la fabrication des mo-
teurs. L'état de surface est donc strictement identique à celui rencontré dans les chambres
d'eau. Le ﬂux thermique est fourni par deux séries de colliers chauﬀants, dissipant une puis-
sance maximale de 19 kW, et la densité de ﬂux correspondante est de l'ordre de 45 kW.m-2.
Pour assurer un écoulement turbulent développé, la longueur de la section d'établissement cor-
respond à L/D = 65.
Les mesures de vitesses ont été réalisées successivemement par Vélocimétrie Laser Doppler
(LDV) et Vélocimétrie par Images de Particules (PIV). Les trois composantes de l'écoulement
ont été mesurées. Des mesures de pression statique permettent de compléter la caractérisation
hydraulique de l'écoulement, et de déterminer la perte de charge linéique et la vitesse de frot-
tement en fonction de l'état de surface.
Concernant le transfert thermique, nous avons mis en ÷uvre une technique de thermométrie
rapide avec la collaboration de l'institut FEMTO-ST. La température du ﬂuide est mesurée
par un thermocouple réalisé sur mesure, aﬁn de garantir un temps de réponse permettant de
mesurer les ﬂuctuations de température. Le gradient thermique dans le matériau est mesuré
par deux thermocouples espacés de 5 mm.
3.1 Présentation du dispositif expérimental
3.1.1 Description générale
Le banc d'essais est constitué d'un volume de tranquillisation, d'une section d'établissement,
d'une section de mesure et d'une section de contrôle du débit. Le ﬂuide est mis en circulation
par une pompe, et le débit est ajusté grâce à une boucle de by-pass. La précision obtenue sur
la vitesse débitante est inférieure à 1%. Le volume de tranquillisation permet de dissiper les
structures turbulentes, et dispose aussi de plaques brise jet. Avant d'être injecté dans la section
d'établissement, le ﬂuide traverse un nid d'abeille dont les mailles ont un diamètre de 3 mm et
une longueur de 30 mm (L/Dmaille = 10), puis un convergent guide le ﬂuide dans la section
d'établissement. Cette section d'établissement se compose d'un unique tronçon en inox, dont
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le rapport L / D vaut 65.
La section de mesure, faisant directement suite à la section d'établissement, est réalisée en
aluminium (AS5U3G Y23 sablé), et est d'une longueur équivalente à 20 diamètres. Quatre sec-
tions de géométrie identique, mais d'état de surface diﬀérents, ont été réalisées par fonderie.
L'état de surface est donc directement lié à la granulométrie du sable utilisé dans chacun des
moules. Ces sections disposent d'un accès optique radial, disposé à une distance équivalente à
trois diamètres de l'extrémité des pièces.
Des colliers chauﬀants sont disposés sur l'ensemble de la section d'établissement et de la sec-
tion de mesure, et peuvent fournir une puissance maximale de 19 kW. Ces éléments chauﬀants
permettent d'élever la température du ﬂuide à la température voulue, ce qui dans un pre-
mier temps permet d'augmenter signiﬁcativement la plage du nombre de Reynolds et dans un
deuxième temps permet d'imposer une température de paroi supérieure à celle du ﬂuide. En
régime thermique établi, la température du ﬂuide dans la section d'essai est régulée avec une
précision de 0,2C.
Un coude comprenant un hublot de visualisation est situé en sortie de section d'essai. Le plan
de mesure de vitesse par LDV et de température est situé à 200 mm (soit 5 diamètres) en amont
du coude. Les plans de mesure de vitesse par PIV sont situés à environ 80 mm (soit 2 diamètres)
en amont du coude. Un échangeur à plaques permet de refroidir le ﬂuide en sortie de la section
de mesure. La section de contrôle du débit est équipée d'un débitmètre électromagnétique, de
la pompe de circulation et de la boucle de by-pass.
Tout ces éléments sont présentés sur les ﬁgures 3.1 et 3.2.
section d'essai amovible
@
@
@
@
@
@
@
@
@I
Figure 3.1  Disposition du banc d'essais
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Figure 3.3  Section d'essai
3.1.2 Longueur de développement dans une conduite cylindrique
Lorsqu'un ﬂuide entre dans une conduite cylindrique à partir d'une grande chambre de
tranquillisation, la distribution de vitesse varie en fonction de la distance à partir de la section
initiale. Proche de l'entrée, la distribution de vitesse est presque uniforme. Plus loin de l'entrée,
le proﬁl varie à cause de l'inﬂuence du frottement pariétal. L'écoulement est pleinement déve-
loppé lorsque toutes les quantités moyennes de l'écoulement (le proﬁl de vitesse et le gradient
de pression) et toutes les quantités de la turbulence (taux de turbulence, spectre, facteur de
dissymétrie, facteur d'aplatissement) sont indépendantes de la longueur d'entrée et donc inva-
riantes dans une translation axiale.
Selon Zagarola et Smits [108], la longueur de développement peut être décomposée en trois
parties :
• L0 : la longueur de transition du régime laminaire au régime turbulent,
• L1 : la longueur de développement de la couche limite turbulente,
• L2 : la longueur de développement des structures à grande échelle.
La longueur de transition L0 dépend du nombre de Reynolds. La longueur de développement de
la couche limite turbulente L1 correspond à la jonction des couches limites. Cette longueur est
inversement proportionnelle au coeﬃcient de perte de charge. Après la rencontre des couches
limites, une longueur additionnelle est nécessaire aﬁn que la turbulence soit pleinement déve-
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loppée. Si l'on suppose que la structure est advectée avec la vitesse moyenne de l'écoulement,
la relation L2/D ≈ U/uτ est valable, où U est la vitesse moyenne de la section et uτ la vitesse
de frottement déﬁnie par :
uτ = (τp/ρ)
0,5 (3.1)
avec τp le frottement pariétal et ρ la masse volumique. La longueur de développement totale
est obtenue par la relation suivante (Zagarola [108]) :
L
D
≈ 2.10
5
Re
+
0,5
λ
+
5
λ1/2
(3.2)
avec L la longueur de développement, D le diamètre de la conduite, et λ le coeﬃcient de perte
de charge déﬁni par :
λ =
−dPdxD
1
2 ρ U
2 (3.3)
La loi de Blasius nous donne le coeﬃcient de perte de charge :
λ = 0,3164 Re−1/4 (3.4)
La formulation établie par Colebrook permet de prendre en compte la rugosité relative pour
les conduites rugueuses :
1√
λ
= −2 log
[
ε
3,7D
+
2,51
Re
√
λ
]
(3.5)
D'après les relations 3.2 et 3.5, 66 diamètres sont nécessaires pour considérer l'écoulement
établi. Toutes les mesures sont réalisées dans un plan situé à une distance minimale équivalant
à 80 diamètres.
Reynolds 22 000 41 000 49 000 90 000
Vitesse [m.s-1] 0,44 0,82 0,44 0,82
Température [C] 30 30 80 80
Longueur d'établissement 59 61 62 66
Tableau 3.2  Longueur d'établissement exprimée en diamètres pour les diﬀérentes conditions
d'écoulement - relation 3.2
3.1.3 Caractéristiques de la rugosité de type grain de sable
Les sections de mesure sont réalisées par fonderie. La conception et la réalisation de ces
quatre pièces ont été les principales diﬃcultés rencontrées lors de la fabrication du dispositif
expérimental, les autres organes étant utilisés couramment dans l'industrie.
Chaque section de mesure doit respecter de nombreux critères de fabrication : alliage uti-
lisé, état de surface, géométrie cylindrique, qualité de l'ajustement mécanique avec la section
d'établissement, et enﬁn accès optique. Diﬀérentes solutions ont été envisagées pour obtenir
l'état de surface voulu : réalisation par fonderie, sablage ou attaque acide de l'alliage.
Le choix de la réalisation par fonderie se justiﬁe car ce procédé garantit un état de surface
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identique à celui présent dans les chambres d'eau. Cependant, ce procédé n'est pas adapté à la
fabrication de pièces creuses présentant un long rapport d'aspect. En plus des limites imposées
par le procédé de réalisation, nous devons garantir une géométrie interne identique sur les trois
pièces issues de fonderie. L'homogénéité des pièces et l'absence de ﬁssures et de retassures ont
été contrôlées par radiographie.
Le procédé de fonderie explique la nature spéciﬁque de la rugosité rencontrée. La particula-
rité et le rôle de ce procédé sur l'état de surface vont maintenant être développés.
Pour un noyau de sable présentant une géométrie ﬁgée, l'état de surface dépendra de l'agence-
ment local des grains de sable qui assure la perméabilité du noyau et de la tenue des enrobés
liant le sable lors de la coulée.
Une certaine perméabilité du noyau de sable est requise pour évacuer les gaz chauds qui sont
au contact du noyau. Lors de la coulée, les volumes disponibles pour permettre l'évacuation des
gaz sont remplis d'aluminium en fusion et seront visibles après destruction du noyau sous la
forme d'aspérités. L'échelle de ces aspérités dépend de la tenue locale de l'agencement du sable,
selon les contraintes exercées sur le noyau. Pour la même raison, si le noyau de sable obtenu
est imperméable, la surface générée sera lisse. Cette situation est à éviter pour deux raisons :
d'une part la présence de gaz dans l'aluminium en fusion va à l'encontre du procédé de coulée
et va pertuber le remplissage du moule. D'autre part, la présence de poches de gaz va modiﬁer
la structure du matériau lors du refroidissement, ce qui sera la source de propriétés mécaniques
hétérogènes.
Ce phénomène inhérent au procédé explique la formation de rugosités locales. Il faut aussi
considérer la tenue des enrobés liant le noyau, sur la surface externe de ce dernier.
Sur une ligne de production industrielle, la phase de coulée ne dure que quelques secondes
car l'aluminium en fusion est injecté sous pression, tandis que les pièces utilisées dans cette
étude ont été réalisées dans une fonderie de prototypes, utilisant la coulée par gravité. Dans ce
dernier cas, le moule et le noyau ne sont pas soumis à de fortes contraintes mécaniques, mais
restent exposés à l'aluminium en phase de refroidissement. Ce qui peut altérer considérablement
la tenue des enrobés liants, et provoquer une percée de quelques millimètres de l'aluminium
dans le noyau.
L'élément clé de cette étude étant la représentativité de l'état de surface, une attention par-
ticulière a été portée sur l'homogéneité de la surface lors de la réalisation de chaque section
d'essai. Nous utilisons quatre pièces dont l'état de surface a été caractérisé :
• la section d'essai lisse : pièce usinée
• la section d'essai rugueuse 1 : sable d'indice 120 AFS 1
• la section d'essai rugueuse 2 : sable d'indice 55 AFS
• la section d'essai rugueuse 3 : sable d'indice 35 AFS
1. AFS : American Foundry Society
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De nombreux travaux comme ceux de Kudva [50], Ceylan [15], Dipprey [23], Jayatilleke [39]
et Nikolai [65] montrent l'eﬀet important de la rugosité sur le transfert thermique. Il est donc
primordial de déﬁnir au mieux l'état de surface que nous obtenons par fonderie.
Cette partie aborde trois thèmes : la normalisation des sables de fonderie, la mesure de ru-
gosité par palpeur, et l'augmentation de surface liée à la rugosité.
Normalisation des sables de fonderie
Propriétés des sables
La répartition granulométrique est la répartition massique des grains de sable suivant leur
dimension. Cette donnée est une des caractéristiques principales d'un sable de base.
On représente cette répartition de manière cumulative ou distributive :
Figure 3.4  Distributions des grains de sable
En général les sables de base sont compris entre les indices 35 AFS et 140 AFS, les plus courants
étant situés entre les indices 35 AFS et 75 AFS. Ces indices sont calculés à partir de mesures de
granulométrie. On peut ainsi déterminer pour un sable une taille de grain moyen (voir tableau
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3.3). La granulométrie est relativement concentrée : 90% sur 3 tamis (voir tableau 3.4).
Calcul de la taille du grains moyen (Averaged Grain Size)
Diamètre tamis Pourcentage Facteur Produit
(ISO / R.565 series) [µm] retenu multiplicatif
> 710 traces 1 180 0
500 0,3 600 180
355 1,9 425 808
250 17,2 300 5 160
212 25,3 212 5 364
180 16,7 212 3 540
150 19,2 150 2 880
125 10,6 150 1 590
90 6,5 106 689
63 1,4 75 105
< 63 0,5 38 19
Total 99,6 - 20 335
Taille du grain moyen = 20335 / 99,6 = 204 µm
Tableau 3.3  Exemple de calcul de taille du grain moyen (AGS)
Calcul de l'indice de ﬁnesse AFS
numéro de Pourcentage × Produit
tamis retenu par
10 traces - -
16 traces - -
22 0,2 16 3,2
30 0,8 22 17,6
44 6,7 30 201,0
60 22,6 44 1 104,4
100 48,3 60 2 898,0
150 15,6 100 1 560,0
200 1,8 150 270,0
récup 4,0 200 800,0
Total 100,0 - 6 854,2
Indice de ﬁnesse AFS = 6854,2 / 100 = 68,5 ' 68 AFS
Tableau 3.4  Exemple de calcul de l'indice de ﬁnesse AFS
Les sables utilisés en fonderie ont une taille de grain moyen allant de 150 à 400 µm, la taille la
plus répandue étant 220-250 µm. Bien qu'une conversion directe entre la taille de grain moyen
et l'indice de ﬁnesse ne prenne pas en compte la répartition des diﬀérents diamètres de grain
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pour un sable donné, une approximation est possible pour relier ces deux paramètres (voir
tableau 3.5).
Indice AFS 35 40 45 50 55 60 65 70 80 90 100 110 120
AGS (µm) 390 370 300 280 240 220 210 195 170 150 130 120 110
Tableau 3.5  Correspondance entre indice AFS et taille de grain moyen AGS
Forme des grains
En raison de leur origine, naturelle ou obtenus par broyage, les grains ne sont jamais parfai-
tement sphériques. On distingue lors d'un examen microscopique des formes arrondies, suban-
gulaires, angulaires ou composées, correspondant à des coeﬃcients d'angularité croissants. Le
coeﬃcient d'angularité est déterminé par une mesure de perméabilité. C'est le rapport entre la
surface spéciﬁque réelle et la surface spéciﬁque théorique obtenue par l'analyse granulométrique.
Ce coeﬃcient est égal à 1 si le sable est sphérique, mais dans la pratique il varie de 1,10 à
1,60 selon que le sable ait un aspect arrondi, subangulaire, angulaire ou composé (ﬁgure 3.5).
La surface spéciﬁque résulte de la forme des grains et de leur répartition granulométrique. Cette
grandeur s'exprime en cm.g-1. C'est une donnée importante car elle détermine la perméabilité
du sable de base à l'état serré, et le procédé d'enrobage par les liants. Le sable utilisé dans cette
étude est de type subangulaire.
(a) Arrondi (b) Subangulaire (c) Angulaire (d) Composé
Figure 3.5  Aspect des grains de sable
Mesure de rugosité
Conventionnellement, la topologie d'une surface se décompose en trois types d'écart géomé-
trique (ﬁgure 3.6) :
• l'écart de forme
• l'écart d'ondulation
• l'écart de rugosité (périodique ou apériodique)
Cette décomposition est largement répandue dans les milieux industriels car elle permet de
distinguer simplement l'origine des types de rugosité obtenus lors d'un procédé de fabrication.
Ces catégories permettent non seulement de distinguer les origines diverses de la rugosité, mais
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(a) Ecart de forme - P (b) Ecart d'ondulation - W (c) Ecart de rugosité - R
Figure 3.6  Représentation des écarts géométriques
aussi de préciser le rôle de ces types de rugosité dans les fonctionnalités de la surface.
Les normes de métrologie déﬁnissent une vingtaine de critères susceptibles de décrire les proﬁls
de surface. Ces critères caractérisent les écarts géométriques relevés par palpages rectilignes.
Récemment, des techniques de mesure 3D ont été développées, permettant d'accéder intégrale-
ment aux écarts géométriques. Parmi tous ces critères aucun d'entre eux ne peut être considéré
comme critère principal aﬁn de caractériser entièrement un état de surface. Chaque utilisateur
choisit donc le (ou les) critère(s) qui lui sembl(ent) le(s) plus approprié(s).
En pratique, la mesure d'un proﬁl de surface est accompagné d'un ﬁltrage du signal brut
mesuré. Ce ﬁltrage, généralement déﬁni par l'utilisateur, permet la séparation systématique
des proﬁls d'ondulation et de forme du proﬁl de rugosité. La nature de la rugosité étudiée est
donc déterminante dans le choix du ﬁltrage. Dans notre cas, le ﬁltrage est basé sur la longueur
de coupure lc. Cette longueur conditionne la part d'ondulation et de rugosité dans le signal
brut. Cette valeur doit être supérieure à 2,5 fois la distance séparant deux pics du signal. Cette
longueur est généralement ﬁxée à 1/6 de la longueur de palpage.
L'opération de ﬁltrage revient à classer les écarts de géométrie selon la fréquence et la hauteur
des irrégularités mesurées (tableau 3.6).
Ordres Ecarts géométriques Proﬁls Fréquence des défauts Distance entre les pics (µm)
Ordre 1 Ecart de forme /
Proﬁl P
Basse 2500-8000
Ordre 2 Ondulation Proﬁl W Moyenne 250-800 et 2500-8000
Ordre 3 et 4 Rugosité Proﬁl R Haute 2 et 250-800
Tableau 3.6  Déﬁnition géométrique des diﬀérents proﬁls de rugosité
Des mesures d'état de surface selon un proﬁl ont été réalisées grâce à un proﬁlomètre mis à
disposition par l'ISAE. Nous avons réalisé 6 proﬁls par tube de façon à obtenir une mesure la
plus représentative possible de l'état de surface interne des tubes (ﬁgure 3.7). Ces proﬁls sont
répartis à 120à environ 2,5 diamètres des extrémités des sections d'essai (cette distance est
imposée par le bras du palpeur). Les valeurs obtenues par cette mesure sont présentées dans le
tableau 3.7. Les quatre rugosités indiquées dans ce tableau correspondent à l'écart arithmétique
(Ra), à l'écart quadratique (Rq), à la hauteur maximale de saillie (Rp) et à la rugosité totale
(Rt).
Ces quatre grandeurs sont déterminées à partir des mesures par les relations suivantes :
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Figure 3.7  Position des proﬁls de rugosité
Ra =
1
l
∫ l
0
Z(x)dx Rq =
√
1
l
∫ l
0 Z
2(x)dx (3.6)
Rp = Max(Z(x)) Rt = Max(Z(x))−Min(Z(x)) (3.7)
Le choix de la rugosité utilisée pour déﬁnir la nature de l'écoulement dans la couche limite
est important. Les travaux de Nikuradse [66] sont basés sur la taille du grain de sable. Nous
venons de montrer que cette notion est très vaste, et qu'au-delà de la simple taille des éléments
constituant l'état de surface, l'agencement, la forme des grains et le procédé de fabrication vont
modiﬁer l'état de surface réel.
Pour conserver l'approche de Nikuradse avec les valeurs mesurées, nous nous baserons sur la
rugosité totale (moyennée sur les 6 proﬁls) pour déﬁnir la valeur de ks. Les mesures réalisées
montrent que la rugosité totale Rt est la plus proche de la taille de grain moyen.
Augmentation de surface liée à la rugosité :
Nous avons présenté dans le chapitre précédent le rôle de la rugosité vis-à-vis de l'écoule-
ment et du transfert thermique. Il faut prendre en compte l'augmentation de surface spéciﬁque
due à l'état de surface. Les mesures de rugosité réalisées par un palpeur de 2 µm de diamètre
nous permettent de tracer les proﬁls des 4 états de surface obtenus. Par intégration de ces
proﬁls, il est possible d'estimer la distance réelle parcourue par le palpeur, et ainsi de connaître
la longueur développée de chaque proﬁl. Ce raisonnement 1D peut être appliqué en 2D compte-
tenu du rapport d'échelle entre la hauteur des rugosités mesurées et le rayon de la section d'essai.
Disposant de mesures linéiques de l'état de surface (ﬁgures 3.8 et 3.9), il est possible de calculer
la distance réelle parcourue par le palpeur lors de la mesure de proﬁl de rugosité. Si pour la
section d'essai lisse, cette distance est quasiment égale à la longueur du proﬁl, on montre ici
que l'augmentation de surface est signiﬁcative avec l'augmentation de la rugosité. La résolution
du proﬁlomètre est de 1 mesure / 1,5 µm.
Par simple calcul de la norme entre deux points du proﬁl, et intégration de ce résultat sur
la longueur du proﬁl, on obtient les résultats moyennés sur les 6 mesures par section (voir
tableau 3.8).
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Tube Proﬁl Ra (µm) Rq (µm) Rt (µm) Rp (µm)
Lisse
Amont 1 0,6 2,2 26,5 1
Amont 2 0,2 0,4 7,8 1
Amont 3 0,6 2,1 22,2 1,8
Aval 1 1,2 2,8 31 2,1
Aval 2 0,9 1,3 13,2 2,1
Aval 3 0,7 1,3 17,9 2
120 AFS
Amont 1 13,5 17,2 95,2 37,7
Amont 2 11,2 14,7 104,6 30,8
Amont 3 15,8 19,7 101,8 47,4
Aval 1 8,7 10,7 61,6 22,9
Aval 2 8 9,7 52,9 22,6
Aval 3 8,3 10,3 61,2 21,2
55 AFS
Amont 1 12,2 15,1 81,7 32,8
Amont 2 20,9 26,5 153,9 65,5
Amont 3 16,2 20,7 116,5 45,5
Aval 1 17,3 21,4 118,8 44,4
Aval 2 17,5 21,4 100,8 48,9
Aval 3 17,9 21,8 118,2 46,6
35 AFS
Amont 1 33 41,1 201,6 80,7
Amont 2 32,4 40,6 199,2 74,3
Amont 3 35,5 42,4 203,4 84,1
Aval 1 42,3 53,2 308,2 119,8
Aval 2 47,7 30,3 311,2 120,2
Aval 3 36,2 45,7 236,7 83,8
Tableau 3.7  Mesures de rugosité par proﬁlomètre à palpeur
La longueur spéciﬁque est la longueur calculée de la section rugueuse comparée à celle de la
section lisse, qui sert de référence. La surface spéciﬁque est égale au carré de cette dernière
grandeur.
Ces mesures permettent de quantiﬁer précisément l'augmentation de surface spéciﬁque des
3 sections d'essai rugueuses. Il faut préciser que cette augmentation de surface ne peut pas
être totalement exploitée pour le transfert thermique, à cause des phénomènes de recircula-
tion existant à l'échelle de la rugosité lorsque l'écoulement est de type transitionnel rugueux
(5 < Rek < 70).
3.2 Les moyens et les techniques de mesure
Dans cette partie, nous présentons et expliquons le choix des techniques de mesure de vitesse
et de température utilisées au cours des diﬀérentes campagnes expérimentales. Nous rappelons
ensuite le principe de fonctionnement des deux techniques de mesure de vitesse de particule uti-
lisées : la Vélocimétrie Laser Doppler (LDV) et la Vélocimétrie par Image de Particules (PIV).
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Figure 3.8  Exemple de proﬁl mesuré pour la section d'essai lisse
Figure 3.9  Exemple de proﬁl mesuré pour la section d'essai 35 AFS
Nous expliquons succintemment le principe de la ﬂuorescence qui a été testé pour la LDV et
utilisé lors de la campagne PIV. Ces techniques complémentaires permettent de caractériser
le champ moyen et turbulent des trois composantes de l'écoulement. La même démarche est
suivie pour la mesure de température.
L'utilisation de méthodes de mesure optique pour la caractérisation de l'écoulement est justiﬁée
par plusieurs raisons. Toute technique de mesure dans un ﬂuide en écoulement est intrusive,
cependant les méthodes optiques permettent de minimiser l'impact de la mesure sur le phé-
nomène observé. Pour la LDV et la PIV, la mesure de vitesse est basée sur la visualisation
du déplacement de particules dans un volume de contrôle. Aucun objet ne vient perturber
l'écoulement, alors que les techniques classiques, telles que la mesure par tube de Pitot ou la
vélocimétrie à ﬁl chaud, viennent perturber l'écoulement.
La perturbation créée par la présence d'un corps étranger dans le ﬂuide est d'autant plus
gênante que l'étude présente cherche à obtenir des mesures dans la couche limite, au plus
proche de la paroi. Dans cette zone de faible épaisseur, où les gradients sont très importants,
il n'est pas souhaitable de pertuber l'écoulement, et d'autre part le contrôle du déplacement
mécanique d'une sonde est délicat.
En revanche, pour les mesures de température, bien que certains auteurs comme Lemoine
[54] utilisent la ﬂuorescence induite par laser pour accéder à la température d'un ﬂuide, nous
avons choisi d'utiliser une sonde de type thermocouple ayant une dimension très réduite. Mal-
gré les inconvénients expliqués précédemment, l'utilisation d'une sonde s'explique par les fortes
contraintes requises par la ﬂuorescence induite par laser. Si cette technique est bien adaptée à
la mesure de température locale, l'expérience acquise lors de la mise au point de la campagne
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Lisse 120 AFS 55 AFS 35 AFS
Longueur du proﬁl [mm] 17,55 18,47 18,58 19,18
Longueur spéciﬁque 1,00 1,05 1,06 1,09
Surface spéciﬁque 1,00 1,10 1,12 1,19
Tableau 3.8  Longueur spéciﬁque mesurée
de mesure par LDV nous a montré que la conﬁguration expérimentale ne permettait pas de
détecter un signal ﬂuorescent avec les lasers disponibles. La conception et la réalisation de la
sonde on donc été réalisées grâce à la collaboration de F. Lanzetta de l'institut FEMTO-ST,
spécialisé dans la réalisation de thermocouples de faible dimension. Si la dimension réduite de
la sonde est problématique pour sa tenue mécanique dans l'écoulement, elle apporte en contre
partie une excellente résolution spatio-temporelle.
Source laser
Avant de présenter les deux techniques utilisées, il est important de rappeler le principe
de fonctionnement d'un laser. Pour tout rayonnement électromagnétique de longueur d'onde λ,
il est associé à ce rayonnement un photon disposant d'une énergie E, telle que :
E =
hc
λ
où h est la constante de Planck, et c la célérité de la lumière. Selon le modèle de Bohr, un atome
possède diﬀérents états énergétiques discrets et quantiﬁés. La transition énergétique correspond
au passage d'un état à un autre. La transition énergétique peut avoir lieu sous deux formes :
l'absorption et l'émission.
L'absorption représente le passage d'un état stable E1 à un état excité E2 sous l'inﬂuence
d'un rayonnement de longueur d'onde λ :
E2 − E1 = hc
λ
L'émission représente le changement d'état inverse, de l'état excité à l'état stable, avec émission
du rayonnement correspondant. Naturellement, lorsqu'un atome se désexcite, on considère cette
émission comme une émission spontanée. Cette transition génère un photon de direction et de
phase aléatoires.
Lorsqu'un photon d'énergie E est envoyé sur un atome excité, dont l'énergie de transition
vaut exactement E, l'atome émet un photon de même énergie, de même phase et de même
direction que le photon incident. On parle alors d'émission stimulée. Cette émission stimulée
est utilisée pour la génération de faisceaux laser dans les méthodes de mesures optiques. A
température ambiante, la quantité d'atomes excités présents est très faible. Deux techniques
permettent d'élever le niveau d'énergie d'une population d'atomes du niveau fondamental au
niveau excité. Ces techniques sont appelées techniques de pompage optique et de pompage
électronique.
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Dans notre cas, la PIV fait appel au pompage optique, et la LDV au pompage électronique. Le
pompage optique consiste à utiliser le ﬂash très intense d'une lampe pour fournir la quantité
d'énergie nécessaire au milieu à exciter. Le pompage électronique consiste à accélérer des élec-
trons qui vont céder leur énergie cinétique au milieu à exciter.
Dans les deux cas, une fois le milieu excité obtenu, une certaine quantité de photons inci-
dents vont générer un faisceau laser qui présente les caractéristiques suivantes :
• une direction de propagation unique à la sortie de la cavité laser, toute la puissance sera
focalisée en un volume de mesure pour la LDV ou dans une nappe pour la PIV,
• des photons incidents en phase et de même longueur d'onde, ce qui permet de générer
des phénomènes d'interférence utilisés en LDV,
• une intensité répartie de manière gaussienne selon le proﬁl radial du faisceau.
Ensemencement
Les capteurs de chaînes d'acquisition sont sensibles à l'émission de lumière par les parti-
cules présentes naturellement ou non dans l'écoulement. Ces particules doivent jouer le rôle de
traceur en suivant l'écoulement sans le perturber, ni modiﬁer les propriétés du ﬂuide ou celles
de la diﬀusion de la lumière dans le ﬂuide considéré. La capacité des particules à suivre les
trajectoires du ﬂuide est déterminée par la vitesse de sédimentation et la réponse en vitesse des
particules.
La vitesse de sédimentation Ug s'exprime à partir de la loi de Stokes, en considérant une
particule sphérique dans un ﬂuide au repos :
Ug = d
2
p
(ρp − ρ)
18µ
g (3.8)
Par analogie, on peut estimer le retard en vitesse de cette particule dans un ﬂuide soumis à
une accélération continue :
Up − Uf = d2p
(ρp − ρ)
18µ
γ (3.9)
Pour une particule plus dense que le ﬂuide, la loi de réponse en vitesse suit une loi exponentielle :
Up(t) = Uf
[
1− e−tτ
]
(3.10)
où τ est le temps de relaxation déﬁni par :
τ = d2p
ρp
18µ
(3.11)
Le choix des particules est donc dicté par leur diamètre aﬁn de suivre au mieux l'écoulement
(ceci se justiﬁe d'un point de vue dynamique). Il faut aussi prendre en compte l'aspect optique,
car la lumière diﬀusée par une particule dépend directement du carré de son diamètre et dans
le cas de la LDV, les critères de diﬀusion de Mie sont prépondérants car le signal détecté est
issu d'une particule unique (contrairement à la PIV qui visualise la lumière d'un groupe de
particules). Le diamètre minimal des particules doit donc être supérieur à la longueur d'onde
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incidente, soit 532 nm.
Les particules de PMMA utilisées comme traceur, ont un diamètre de 20 µm et une den-
sité de 1,18 kg.m-3. Si l'on considère de l'eau à 80C au repos, la vitesse de sédimentation Ug
calculée par la relation 3.8 est de l'ordre de 0,10 µm.s-1.
Un dernier aspect concerne la densité d'ensemencement qui joue un rôle majeur dans la fré-
quence d'acquisition de la chaîne LDV et dans la qualité des mesures PIV. Les particules sont
injectées sous forme liquide dans le circuit en circulation. L'injection se fait à l'aide d'une
seringue par quantité de 5 ml en regardant l'évolution du taux d'acquisition sur l'axe de la
conduite. La même technique est utilisée pour la PIV en considérant la quantité de particules
visibles dans le plan laser.
Nous avons pris soin de vériﬁer l'interaction entre les particules injectées et les sections d'essai
rugueuses. La réalisation d'échantillons de même état de surface que les sections d'essai ru-
gueuses a montré que les particules avaient tendance à se ﬁxer majoritairement sur les parties
lisses en inox et très peu sur les échantillons rugueux en alliage d'aluminium. Les particules
injectées ayant tendance à se déposer sur les parois du circuit, ce phénomène nous oblige à
vériﬁer le taux d'acquisition sur l'axe avant chaque mesure et d'ajuster l'ensemencement.
3.2.1 Mesure de pression
Principe
La mesure de pression statique est importante pour de multiples raisons. D'un point de vue
industriel, ces résultats permettront d'évaluer les pertes de charge du circuit de refroidissement
en fonction de l'état de surface. Pour la suite des mesures expérimentales, l'accès au gradient
de pression donne accès à la vitesse de frottement. Cette grandeur physique est utilisée pour
adimensionner les variables en proche paroi. Les données expérimentales permettent de s'af-
franchir de l'utilisation de corrélations.
L'écoulement étudié n'est perturbé d'aucune autre façon que par le changement d'état de
surface entre la section d'établissement et la section d'essai. De fait, la perte de charge linéique
est extrêmement faible, ce qui rend délicate la mesure du gradient de pression. L'utilisation
de capteurs électromagnétiques n'ayant pas donné satisfaction, l'installation a dû être modiﬁée
pour réaliser la mesure à l'aide de tubes inclinés. Chaque tube incliné est relié aux brides ﬁxant
la section d'essai au reste de l'installation. Ces brides disposent de 3 oriﬁces de 1 mm, disposés
à 120, débouchants dans la conduite.
Incertitude
La précision obtenue sur la vitesse débitante est inférieure à 1% et la précision de la mesure
de pression est de 5 Pa (0,5 mm CE). L'incertitude sur le gradient de pression est de 5% pour
une vitesse débitante de 0,82 m.s-1 et de 15% pour une vitesse débitante de 0,44 m.s-1. Chaque
point de mesure est répété 5 fois. L'erreur sur le coeﬃcient de frottement Cf est déterminée à
partir des incertitudes sur la pression et la vitesse en considérant négligeables les incertitudes
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sur le rayon et la masse volumique.
Cf
2
=
τwall
ρ V 2
=
∆P/∆x R/2
ρ V 2
(3.12)
D'où l'erreur relative ∆Cf :
∆Cf
Cf
=
∆∆P
∆P
+
∆R
R
+ 2
∆V
V
+
∆ρ
ρ
(3.13)
Selon la vitesse de l'écoulement on obtient :
∆Cf
Cf
=
5
100
+
0,1
40
+ 2× 0,7
100
+
1
100
= 7,7% (3.14)
∆Cf
Cf
=
15
100
+
0,1
40
+ 2× 0,7
100
+
1
100
= 17,7% (3.15)
3.2.2 LDV : Vélocimétrie Laser Doppler
Principes
La Vélocimétrie Laser Doppler (LDV) est une technique de mesure de vitesse de particules
dans un écoulement. A condition que les particules soient adaptées à l'écoulement et au ﬂuide
rencontrés, ces particules jouent alors le rôle de traceur. Deux faisceaux incidents de lumière
cohérente forment une ellipsoïde, qui constitue le volume de mesure. Au passage de ce volume
de mesure, une particule va diﬀuser de la lumière d'où la nécessité de satisfaire le critère de
Mie (taille des particules supérieure à la longueur d'onde incidente). Le signal émis est ensuite
analysé pour remonter à la composante de la vitesse de la particule. La mesure des autres
composantes est possible par l'ajout de paires de faisceaux supplémentaires. Dans notre cas le
système utilisé dispose de deux paires de faisceaux (mesure 2D).
Mesure par eﬀet Doppler
L'eﬀet Doppler est généré par une onde électromagnétique envoyée sur une particule, cette
dernière renvoie alors l'onde avec un décalage fréquentiel, dû à sa propre vitesse. En principe,
si la fréquence de l'onde incidente est connue, il suﬃt de placer un récepteur mesurant la fré-
quence de l'onde réémise par la particule pour connaître sa vitesse. Mais en pratique, la vitesse
de la particule est très faible devant la vitesse de la lumière. Ce qui se traduit par un décalage
fréquentiel sur l'onde réémise de l'ordre de 1 à 100×106 Hz, alors que la fréquence de l'onde
incidente est de l'ordre de 1014 Hz. Les détecteurs utilisés ne sont pas suﬃsamment sensibles
pour mesurer un si faible décalage.
Pour éviter ce problème, on utilise deux faisceaux (ﬁgure 3.10). Dans ce cas, les fréquences
émises au passage du volume de mesure par les particules p qui se déplacent à la vitesse up
sont :
f1 = fb +
up (ep − e1)
λb
, f2 = fb +
up (ep − e2)
λb
Où fb est la fréquence du faisceau avant de rencontrer la particule, λb sa longueur d'onde, et
ep, e1, e2 sont les vecteurs unitaires déﬁnis sur la ﬁgure 3.11.
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Le signal reçu par le photomultiplicateur est modulé par la fréquence Doppler fD, qui cor-
respond au déphasage :
fD = f2 − f1 = up(e1 − e2)
λb
Figure 3.10  Conﬁguration optique du système LDV
D'après la ﬁgure 3.10 on peut exprimer géométriquement :
e2 − e1 = 2 sin(θ/2) ez
Ce qui amène à exprimer la fréquence Doppler en fonction de la composante orthogonale à l'axe
du volume de mesure. Cette dernière est contenue dans le plan déﬁni par les faisceaux (ﬁgure
3.11) :
Figure 3.11  Relations vectorielles dans la conﬁguration du système LDV
fD =
2 sin(θ/2)
λb
up orth
Où θ est l'angle formé par les deux faisceaux. La mesure de fD, à l'aide du photomultiplicateur
permet donc de déterminer la composante up orth de la vitesse que l'on cherche à mesurer.
Cette méthode permet de déterminer la vitesse de la particule considérée mais pas l'orien-
tation de cette composante. Pour discriminer le sens du déplacement de la particule, un des
faisceaux est décalé en fréquence à l'aide d'une cellule de Bragg.
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Modèle du réseau de franges et ses limites
Le modèle de franges est souvent présenté pour expliquer le fonctionnement de la LDV.
Extrêmement simple, ce modèle a l'avantage de présenter de manière intuitive le décalage de
fréquence du signal reçu par le photomultiplicateur. Ce principe suppose que la particule qui
traverse le réseau de franges est très petite devant l'interfrange. L'intensité lumineuse de cette
particule est alors uniforme, et dépend de sa position dans le réseau de franges.
Le modèle de franges n'est valable que si dp << λb, ce qui n'est pas vériﬁé dans la plupart
des applications, et en particulier dans cette étude. Les particules utilisées pour la LDV ont
une taille comprise entre 1 et 20 µm alors que λb ' 500 nm. Dans ce cas, l'intensité n'est plus
constante sur la surface de la particule.
Fondamentalement, l'origine du réseau de frange s'explique par le déphasage des faisceaux
émis par la source laser :
E1 = E0 e
j [ωbt − kb(x sin(θ/2)) + z cos(θ/2) + Φ1]
E2 = E0 e
j [ωbt − kb(−x sin(θ/2)) + z cos(θ/2) + Φ2]
La densité d'énergie associée w s'écrit :
w = εE2
Les ﬂuctuations de densité ne peuvent pas être mesurées à ces fréquences. Elles sont donc
intégrées temporellement par le photomultiplicateur. L'intensité mesurée est :
I = εcE20 [1 + cos(2pi
2sin(θ/2)
λb
x− Φ1 + Φ2)] (3.16)
L'équation 3.16 fait apparaître la présence d'un champ d'interférences dans le volume de mesure.
L'écart interfrange est donné par :
∆x =
λb
2 sin (θ/2)
(3.17)
En posant x = up orth × t, l'intensité s'écrit :
I = εcE20 [1 + cos(2pi
up ortht
∆x
− Φ1 + Φ2)]
I = εcE20 [1 + cos(2pifDt− Φ1 + Φ2)]
Application
Nous utilisons un système Dantec FlowLite 2D. Les composantes axiale et angulaire de la
vitesse sont acquises grâce aux deux faisceaux de longueur d'onde 532 nm et 561 nm. Les fais-
ceaux délivrent une puissance de 2 x 40 mW. La conﬁguration optique du système génère un
volume de mesure de dimension réduite : 600 x 45 x 45 µm. La sonde délivrant les faisceaux est
implantée verticalement sous la conduite circulaire. Les faisceaux traversent un accès optique
prévu à cet eﬀet. Le déplacement de la sonde est assuré par une platine de déplacement de
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précision MICRO-CONTROLE Newport MTU-100.
L'accès optique a été dimensionné en tenant compte des contraintes expérimentales suivantes :
assurer l'étanchéité, tenir compte des dilatations diﬀérentielles entre le verre (silice BK-7) et
l'alliage d'aluminium, et enﬁn minimiser l'encombrement de la veine ﬂuide. L'angle des fais-
ceaux (14,4) fourni par la sonde LDV et la distance parcourue pour mesurer un proﬁl imposent
un diamètre minimal de 16 mm pour l'accès optique. La ﬁgure 3.12 représente les positions mi-
nimale et maximale des faisceaux traversant l'accès optique.
L'ajustement mécanique et le serrage de l'accès optique sont délicats car cet élément doit
maintenir le joint d'étanchéité sans être intrusif dans la veine ﬂuide. En pratique, l'accès op-
tique pénètre dans la veine ﬂuide d'une distance de l'ordre du millimètre. Les mesures sont
faites sur le rayon opposé à l'accès optique aﬁn d'être éloignées de la perturbation créée par
l'intrusion de celui-ci.
Figure 3.12  Traversée de l'accès optique par les faisceaux LDV
La visualisation par laser est souvent mise en ÷uvre à travers des parois entièrement transpa-
rentes. Les contraintes de réalisation des sections d'essai (contrôler l'état de surface et assurer
le transfert thermique) font que les sections d'essai sont réalisées en alliage d'aluminium. L'uti-
lisation de faisceaux laser est extrêmement délicate car les faisceaux sont réﬂéchis à l'intérieur
de la conduite. D'autre part, selon la position de la tête d'émission, l'intensité lumineuse reçue
par le photomultiplicateur peut être très importante, et la saturation du capteur est atteinte
pour les points de mesure proches de la paroi.
Contrôle du déplacement du volume de mesure
Une calibration des faisceaux est nécessaire avant d'eﬀectuer une campagne de mesure. Les
faisceaux doivent être parfaitement alignés avec l'axe de la conduite, et le déplacement du vo-
lume de mesure doit assurer la mesure en r = 0 , position qui doit correspondre exactement
93
CHAPITRE 3. DISPOSITIF EXPÉRIMENTAL
Figure 3.13  Faisceaux LDV traversant la conduite
au centre de la conduite. Cette calibration est réalisée grâce à l'accès optique situé dans le
prolongement de l'axe de la conduite, qui permet à une caméra numérique de visualiser les
faisceaux à l'intérieur de la conduite.
La position du volume de mesure est vériﬁée avant toute mesure, et particulièrement après
chaque changement de section d'essai. L'accès optique situé dans l'axe de la conduite permet
l'installation d'une caméra numérique dont les clichés ont une résolution de 15,6 px.mm-1 (ﬁgure
3.15). Ces images permettent de connaître avec précision la position du volume de mesure par
rapport à l'axe vertical. La première vériﬁcation consiste à s'assurer que le volume de mesure
passe bien par l'axe de la conduite. En réalisant des prises de vue pour diﬀérentes positions,
la trajectoire du volume de mesure est reconsituée (ﬁgure 3.16). Cette ﬁgure présente l'axe de
déplacement du volume de mesure, passant par l'axe de la conduite et orienté à 91,2. Pour
évaluer la pertinence des proﬁls de vitesse mesurés, ceux-ci sont intégrés et comparés à la valeur
indiquée par le débitmètre électromagnétique. Le tableau 3.9 présente les résultats obtenus en
calculant :
Umoy =
1
pi r20
∫ r0
0
u 2pi r dr (3.18)
Ces résultats montrent que la précision de la mesure intégrale dépend de la rugosité. Ceci
s'explique par le manque d'information à l'approche de la paroi, les derniers points de mesure
n'étant pas inclus dans le calcul de la vitesse débitante (relation 3.18). Les écarts obtenus entre
les résultats pour la section lisse et la section 35 AFS s'expliquent par la plus faible vitesse
locale dans le cas rugueux.
Cet exercice conforte l'utilisation de cette technique de mesure pour obtenir des proﬁls de
vitesse. Les mesures de proﬁl de vitesse sont réalisées sur un rayon de la conduite. Chaque
proﬁl est constitué de 55 points de mesure. L'intervalle entre deux points de mesure est de 500
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Figure 3.14  Implantation du système LDV
Lisse 120 AFS - ks = 105
Uref Uexp ∆U [%] Uref Uexp ∆U [%]
0,438 0,470 7,3 0,438 0,453 3,4
0,822 0,878 6,8 0,822 0,846 2,9
0,824 0,883 7,1 0,822 0,851 3,5
35 AFS - ks = 210 35 AFS - ks = 425
Uref Uexp ∆U [%] Uref Uexp ∆U [%]
0,434 0,449 3,4 0,435 0,440 1,2
0,818 0,840 2,6 0,819 0,824 0,7
0,817 0,838 2,6 0,812 0,827 1,8
Tableau 3.9  Comparaison des vitesses débitantes
µm entre r = 0 mm et r = 15 mm. Entre r = 15 mm et la paroi (r = 20 mm), l'intervalle est
réduit à 200 µm. La mesure de vitesse locale est enregistrée après le passage de 10 000 particules
valides dans le volume de mesure. Le taux d'acquisition est de l'ordre de 500 Hz dans le c÷ur
de l'écoulement, et diminue fortement dans la couche limite (10 - 20 Hz). De plus, les derniers
points mesurés sont rarement exploitables, car la présence de la paroi pertube la mesure. L'in-
tensiﬁcation importante des reﬂets sature le photomultiplicateur et augmente le rapport signal
sur bruit. En gardant constante la calibration de la chaîne LDV, les valeurs mesurées pour les 5
ou 10 derniers points sont aberrantes. En diminuant la tension d'alimentation du photomulti-
plicateur, on peut améliorer le taux de validation de la mesure, mais aucune amélioration n'est
visible sur le rapport signal sur bruit. Pour ces raisons, les résultats présentés dans le chapitre
suivant sont ceux obtenus jusqu'à 0,5 mm de la paroi.
En chaque point, la mesure fournit la vitesse instantanée de 10 000 particules. Le traitement de
données s'eﬀectue avec Matlab. Le calcul statistique est fait pour obtenir localement la vitesse
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Figure 3.15  Positionnement des faisceaux
moyenne, les ﬂuctuations de vitesse et l'intensité turbulente.
Incertitude
L'incertitude de la mesure LDV est déterminée à partir d'une mesure de répétabilité, pré-
sentée dans le tableau 3.10. Idéalement cette incertitude devrait être calculée à partir des
caractéristiques intrinsèques du capteur utilisé, et en réalisant un traitement du signal pour
analyser les variations de fréquence des burst reçus par la chaîne de traitement du signal.
Les mesures réalisées permettent de s'assurer d'une très bonne répétabilité de ce système de
mesure. Les variations observées sont au maximum de 1,2%.
LDV 1 LDV 2
Nb de particules U [m.s-1] RMS U [m.s-1] RMS
2714 0,4191 0,0190 0,0006 0,0121
13 355 0,4186 0,0196 0,0006 0,0128
24 496 0,4182 0,0196 0,0008 0,0130
6740 0,4205 0,0204 0,0012 0,0150
18 517 0,4198 0,0199 0,0008 0,0151
28 437 0,4198 0,0201 0,0009 0,0152
Tableau 3.10  Test de répétabilité des mesures LDV
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Figure 3.16  Vériﬁcation du déplacement des faisceaux
3.2.3 PIV : Vélocimétrie par Image de Particules
Principe
La PIV est basée sur la mesure de lumière diﬀusée par un groupe de particules, ce qui per-
met d'obtenir les champs de vitesses instantanées dans un écoulement. Les particules traçant
l'écoulement sont illuminées à travers un plan, par deux nappes laser déphasées temporellement.
Les particules traçantes sont visibles dans ce plan, et on enregistre les images de ces particules
à deux instants successifs. La distance parcourue par un groupe de particules est déterminée
pour connaître la vitesse locale du ﬂuide. Le déplacement des particules est déterminé par une
analyse statistique. Pour cela, le cliché obtenu est divisé en un grand nombre de fenêtres d'inter-
rogation de petite dimension. Le déplacement d'ensemble des images des particules contenues
dans chacune de ces fenêtres est alors analysé.
Fluorescence induite par laser
La conﬁguration expérimentale de la mesure PIV a necessité l'emploi d'un traceur ﬂuores-
cent pour protéger le capteur CCD de la caméra. Ce type de capteur est extrêmement sensible
aux variations d'intensité lumineuse. Dans le champ de la caméra, les variations d'intensité lu-
mineuse peuvent provenir d'éléments non contrôlables, en particulier le passage de bulles d'air
quasiment inévitable vu la dimension de l'installation. Aﬁn de protéger la caméra, et d'éliminer
le maximum de bruit de mesure, des particules de Rhodamine - B ont été utilisées comme
traceur. La Rhodamine est un élément ﬂuorescent qui a la propriété de restituer l'énergie reçue
en traversant le plan laser, par un rayonnement émis à une longueur d'onde diﬀérente. L'ajout
d'un ﬁltre optique entre la caméra et le plan laser permet d'éliminer la longueur d'onde spé-
ciﬁque du laser, et élimine donc les variations d'intensité lumineuse indésirables. Le capteur
CCD est alors sensible à la lumière émise uniquement par les particules traçant l'écoulement.
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Ces mesures ne constituent en aucun cas des mesures de type PLIF, mais nous tirons parti
du décalage en fréquence dû à la ﬂuorescence, il paraît donc judicieux d'expliquer plus en détail
ce phénomène.
La ﬂuorescence présente les caractéristiques suivantes :
• phénomène extrêmement rapide, inférieur à la micro seconde (10-6 sec), ce qui donne accès
à des événements de très courte durée.
• des phénomènes internes à la molécule excitée (vibrations et rotations électroniques) vont
diminuer l'énergie de cette molécule. La transition se fera alors à plus faible énergie. Le
rayonnement associé à cette transition aura une longueur d'onde plus élevée. Ce décalage
est intéressant dans notre application, car il est possible de ﬁltrer le rayonnement incident
provenant du laser, aﬁn de sélectionner la longueur d'onde spéciﬁque de la ﬂuorescence.
Le signal de ﬂuorescence Sf dépend des paramètres physiques suivants :
• l'énergie laser incidente dans le plan de mesure, I(x,y)
• la quantité de molécules par unité de volume N dans le plan illuminé
• le rendement quantique de ﬂuorescence Φq, correspondant au rapport entre le nombre de
photons réémis et absorbés. Ce rapport quantiﬁe la part des phénomènes de désexcita-
tion, émettant des photons ou des phénomènes radiatifs, et la part des phénomènes non
radiatifs. Ce rapport dépend de la température T , de la pression P , de la longueur d'onde
λ du faisceaux incident et de N
• la section eﬃcace d'absorption moléculaire σ, dépendant de T et λ
Le terme I(x,y) peut prendre en compte l'énergie du faisceau laser incident I0 et les phénomènes
d'absorption de l'énergie par le milieu. L'expression du signal de ﬂuorescence s'exprime alors :
S(x,y) = I0 N(x,y) σ(λ,T ) Φq(P,T,N,λ)e
−σ ∫ N(x,y) dxdy
Cette partie met évidence la diﬃculté des mesures de ﬂuorescence. Bien que n'ayant utilisé
que le décalage en fréquence généré par la ﬂuorescence, la mise en ÷uvre de cette méthode a
nécessité l'emploi d'un laser plus puissant que prévu initialement (2 x 200 mJ contre 2 x 20 mJ).
La ﬁgure 3.17 permet d'apprécier le bénéﬁce de l'augmentation de puissance dans la nappe
laser, les autres paramètres étant conservés (temps d'exposition, ensemencement, vitesse débi-
tante). L'augmentation de puissance fait apparaître les particules de façon très contrastée ce
qui facilite la détection de leur position par le logiciel de calcul de déplacement PIVIS. Pour
une puissance de 20 mJ, le signal ﬂuorescent détecté est nettement insuﬃsant et se confond
avec le bruit de fond de l'image. L'utilisation du laser de 200 mJ a dû être optimisée car la
bride transparente réalisée en plexiglass par nos propres moyens a été fortement dégradée par
les tirs laser.
Application
Le plan de mesure PIV est situé en sortie de section d'essai. Une bride transparente en
plexiglass permet à la nappe laser d'éclairer l'intégralité de la veine. Comme pour les mesures
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(a) Laser 20 mJ (b) Laser 200 mJ
Figure 3.17  Amélioration apportée par l'augmentation de puissance laser
de pression, l'eﬀet du changement d'état de surface sur l'écoulement n'est pas immédiat. Les
plans de mesures sont donc situés légérement (10-15 mm) en aval de la sortie des sections
d'essai. Bien que pour cette solution l'écoulement ne soit plus en regard des surfaces rugueuses,
celle-ci a été choisie plutôt que d'illuminer la veine par l'accès optique dédié à la LDV. Dans ce
dernier cas, la nappe laser n'aurait pas éclairé entièrement la veine, mais une bande de 16 mm
de large jugée insuﬃsante pour caractériser l'écoulement transverse. L'observation des plans de
Figure 3.18  Schéma mesure PIV et mesure PIV
mesure se faisant dans l'axe de la conduite, des erreurs de parallaxe seront introduites si aucune
précaution n'est prise. Pour s'aﬀranchir de l'erreur due à la parallaxe, nous avons utilisé une
optique télécentrique qui parallélise la lumière reçue par le capteur de la caméra. L'utilisation
de ce type d'optique est contrainte par la focale ﬁxe des lentilles. Les clichés obtenus ne font
apparaître aucune déformation liée aux eﬀets de bords en proche paroi. L'ensemble du dispositif
mis en ÷uvre pour les mesures PIV est visible sur la ﬁgure 3.19.
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Figure 3.19  Dispositif mis en place pour les mesures PIV
Source laser
Nous utilisons un laser Neodym-Yag (Nd :Yag - λ = 532 nm), qui génère un faisceau
à partir de l'excitation optique des ions Nd3+. La longueur d'onde fondamentale émise (1064
nm) est divisée en deux faisceaux de longueur d'onde 532 nm. La puissance délivrée par le
laser est fonction du retard appliqué à la lampe d'excitation optique (ﬂash-lamp). La puissance
augmente avec la population d'ions, laquelle est fonction du temps d'alimentation de la lampe.
Les faisceaux générés sont pulsés par un interrupteur (Q-switch) situé dans la cavité. La source
laser peut donc moduler de manière indépendante la puissance délivrée par chaque faisceau, et
le temps entre deux ouvertures de cavité.
Le faisceaux lumineux est alors transformé en plan par un système de lentilles. Le plan gé-
néré doit garantir une intensité lumineuse homogène, d'une certaine épaisseur pour conserver
les particules dans l'épaisseur du plan entre deux tirs laser. Le temps entre les doubles tirs laser
est guidé par la nature de l'écoulement observé (échelles temporelles) et par les contraintes
matérielles (cadence d'acquisition de la caméra, épaisseur maximale du plan).
Caméra
Les images de particules sont enregistrées par une caméra 12 bits SENSICAM PCO, équipée
d'un capteur CCD refroidi de 1280 × 1024 pixels. Elle permet l'acquisition de deux images
consécutives avec un temps entre deux clichés supérieur à 1µs pour l'utilisation d'une chaîne
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PIV. La caméra est synchronisée avec le laser qui est piloté par un boitier de synchronisation
et d'une carte PC conçus par le service Signaux et Images de l'IMFT.
Traitement d'images
Les niveaux de gris des images sont modiﬁés aﬁn d'améliorer le contraste et donc la dé-
tection des particules par PIVIS. Il est très rare d'utiliser la dynamique complète du capteur
pour préserver ce dernier de tout endommagement (saturation d'un groupe de pixel). Or il
est très diﬃcile de s'aﬀranchir des variations d'intensité lumineuse provoquée par réﬂexions de
la nappe laser sur les parois de l'installation expérimentale, ou de la traversée aléatoire des
particules de taille plus importante dans le plan laser.
Le codage sur 16 bits de l'image 12 bits est réalisé par le logiciel d'acquisition. Le traitement
(a) Image brute (b) Ajustement de l'histo-
gramme
(c) Soustraction du bruit de
fond
Figure 3.20  Etapes du traitement d'images
d'image (réduction de l'histogramme et soustraction du bruit de fond) est réalisé avec Matlab.
D'après Raﬀel [77], la numérisation de l'image n'a que très peu d'inﬂuence sur l'incertitude de
la mesure. L'amélioration des résultats est donc apportée par le recadrage de la dynamique de
l'image.
Le gain apporté par ce traitement d'image se traduit par une diminution du nombre de vecteurs
faux et peut être bénéﬁque en temps de calcul.
Postraitement
Le déplacement des particules est analysé à partir des images avec le logiciel PIVIS dé-
veloppé au laboratoire par le service Signaux et Images. Cet outil est basé sur les travaux de
Lecordier [55] et de Maurel [61]. Le champ de vitesse est calculé par inter-corrélation d'images
par un algorithme FFT et une méthode itérative de décalage sub-pixels des fenêtres. Le déca-
lage de fenêtres réduit l'erreur sub-pixel (Scarano et Riethmuller [83] , Gouriet et al. [34]). Ce
logiciel peut également itérer en réduisant la taille de la fenêtre d'interrogation et fonctionne en
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mode prédiction-correction jusqu'à la dimension choisie. Dans notre étude, le calcul du dépla-
cement de particules commence sur une taille de fenêtre d'interrogation de 64 × 64 pixels pour
atteindre en ﬁn de calcul une taille de 16 × 16 pixels. Le taux de recouvrement des fenêtres
d'interrogation est ﬁxé à 75%.
La résolution est de 20 px.mm-1. L'intervalle optimal entre deux images obtenu pour tout les
points de mesure est de 1 ms, ce qui correspond à une vitesse de 5 cm.s1 pour un déplacement
d'un pixel. La fréquence d'acquisition des deux prises d'image est ﬁxée à 2Hz.
Le calcul réalisé par PIVIS fourni un champ de vecteurs qui présente un certain nombre de
vecteurs faux selon les conditions expérimentales. Ces vecteurs faux sont généralement pro-
voqués par la perte de particules entre deux fenêtres d'interrogation, ou par la présence d'un
fort gradient dans la fenêtre d'étude. L'élimination des vecteurs faux améliore sensiblement la
précision et la convergence des grandeurs statistiques.
La sélection des vecteurs faux se fait selon les critères suivants :
• rapport signal sur bruit inférieur à 1,5
• norme de déplacement des particules trop grande par rapport aux points voisins, ou
inférieure à 0,1 pixel
• évolution de l'écart type en fonction du nombre d'échantillon déﬁnie par :∣∣∣∣ai − aσa
∣∣∣∣ < 5
où a est la valeur calculée et σ l'écart type de a déﬁni par la relation suivante :
σu =
√√√√ 1
N
N∑
i=1
U2i −
(
1
N
N∑
i=1
Ui
)2
3.2.4 Thermométrie rapide
La mesure de température du ﬂuide est réalisée par un thermocouple dont la jonction est
réalisée avec des câbles de 50 µm. La dimension réduite de ce capteur permet de mesurer la
température moyenne et ﬂuctuante tout en approchant la sonde au plus près de la paroi. Les
proﬁls de température ont été obtenus avec la même résolution spatiale que les mesures de
vitesse par LDV.
Principe
Le principe de fonctionnement d'un thermocouple repose sur la conjugaison des eﬀets Peltier
et Thomson (ces deux eﬀets sont aussi appelés eﬀet Seebeck). L'eﬀet Thomson est la f.e.m géné-
rée par le contact existant entre deux matériaux diﬀérents placés à une température identique,
l'eﬀet Peltier est la f.e.m génerée par un gradient de température le long d'un conducteur. Pour
un thermocouple réalisé en Chromel / Alumel (type K) le coeﬃcient de Seebeck correpond à
la diﬀérence des f.e.m à 0C soit :
SK = SChromel − SAlumel = 21,7− (−17,3) = 39 µV/◦C
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Les thermocouples de type K ont une plage d'utilisation théorique de -270 à 1372C, avec une
erreur standard comprise entre 0,75 et 2,2%.
La réalisation d'un microthermocouple permet d'obtenir des mesures locales de la température
moyenne et des ﬂuctuations. L'institut FEMTO-ST est capable de réaliser des microthermo-
couples d'une dimension minimale de 7,6 µm. Des microthermocouples de cette dimension sont
utilisés pour des mesures de température statiques. La réalisation d'un microthermocouple
pour notre étude est un compromis entre les résolutions spatiales et temporelles et la tenue
mécanique de celui-ci.
Mesure de température dynamique
Si l'on considère les échanges conductifs, convectifs et radiatifs, l'équilibre thermique complet
de la jonction d'un thermocouple (th), tel que présenté sur la ﬁgure 3.21, s'écrit :
ρth cth
pid2
4
∂Tth
∂t
= Nu λfluide pi (Tfluide − Tth)
+ λth
pid2
4
∂2Tth
∂x2
− σεTth
(
T 4th − T 4fluide
)
pid
conduction conduction
convectionrayonnement
Câble Chromel Câble Alumel
Jonction
Figure 3.21  Bilan thermique complet du thermocouple
Dans notre cas, cette relation se simpliﬁe car les échanges radiatifs sont négligeables, et les
échanges par conduction peuvent être négligés en raison du rapport d'aspect des câbles du
thermocouple (L/D > 200). L'équilibre thermique ne dépend alors que des échanges convectifs :
ρth cth
pid2
4
∂Tth
∂t
= Nu λfluide pi (Tf − Tth)
La température du ﬂuide Tf s'exprime alors directement :
Tf = Tth + τconv
∂Tth
∂t
où τconv est la constante de temps exprimée en fonction de paramètres régissant la convection :
τconv =
ρth cth d
2
4 Nu λfluide
=
ρth cth d
4 Nu h
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Cette constante est le temps de réponse à 63% du thermocouple soumis à un échelon de tempé-
rature. Pour des microthermocouples, une méthode de mesure de τcv requiert l'usage d'un laser
pulsé à une fréquence connue et nécessite une acquisition du signal délivré par le thermocouple
sur un oscilloscope. Par manque de temps, nous n'avons pas pu réaliser la mesure de cette
constante, nous l'avons donc calculé à partir des paramètres physiques de l'écoulement et de la
sonde.
Le temps de réponse du microthermocouple, permet de déterminer ensuite la fréquence de
coupure fc :
fc =
1
2 pi τcv
Le tableau 3.11 présente les caractéristiques dynamiques de la sonde réalisée, en fonction de
l'écoulement.
U [m.s-1] T [C] Nusselt τcv fc [Hz]
0,44
30 12 3,5 × 10-4 454
80 16 2,7 × 10-4 597
0,82
30 19 2,1 × 10-4 765
80 24 1,6 × 10-4 1006
Tableau 3.11  Caractéristiques dynamiques de la sonde de température
Application
Le thermocouple est réalisé par une soudure de câbles Chromel - Alumel (type K) de 50 µm
de diamètre. Les extrémités de cette jonction sont elles mêmes soudées à des cables de même
nature d'un diamètre de 250 µm (voir ﬁgure 3.22(a)). L'ensemble est inseré dans une tige en
céramique traversée par deux passe-câbles. Le diamètre de cette tige de céramique est de 1,2
mm (ﬁgure 3.22(b)).
(a) jonction section sensible (b) insertion support céra-
mique
(c) zoom sur la jonction
complète
Figure 3.22  Détails de la réalisation des µ-thermocouples
La sonde ainsi réalisée est collée sur un porte sonde en acier (voir ﬁgure 3.23). Une traversée
étanche permet de ﬁxer le porte sonde à une platine de déplacement micrométrique Microcon-
trol UTM 100 contrôlée par ordinateur. Un isolateur galvanique Seneca K109 TC conditionne
le signal provenant du thermocouple, avant d'être enregistré par une carte d'acquisition rapide
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Omega OMB DAQ 3005. Cette carte échantillonne le signal à une fréquence choisie à 1 kHz.
Figure 3.23  Sonde de température complète
La sonde est réalisée avec le souci d'obtenir des mesures de température dans la couche limite.
La diﬃculté majeure de cette instrumentation se situe dans la fragilité de la jonction, qui est
l'élément sensible du thermocouple. Si des thermocouples de cette dimension, et même de di-
mensions inférieures ont déjà été réalisés par Lanzetta et al. [100], leur utilisation concernait
des applications statiques.
La tenue mécanique de la sonde dans un écoulement d'eau à vitesse débitante de l'ordre du
mètre par seconde constitue une contrainte d'utilisation très forte. Aussi l'approche de la paroi
rend délicate l'utilisation de ce système, aucun contact n'est toléré entre la sonde et la surface
supérieure de la section d'essai pour d'une part ne pas mettre à la masse l'élément sensible du
thermocouple, mais d'autre part pour éviter de rompre cet élément.
Le contrôle du déplacement de la sonde est mis en ÷uvre avec le même dispositif que pour
le contrôle de position du volume de mesure LDV.
Le comportement de la sonde a été vériﬁé, sur l'axe, en comparant la valeur fournie par celle-ci
à la température indiquée par les éléments de régulation (PT 100) pour diﬀérents échelons de
température. Les relevés de température issus des deux mesures n'ont montré aucune diﬀérence
signiﬁcative, ce qui valide l'utilisation du thermocouple pour les mesures de proﬁls de tempé-
rature.
La température de paroi est estimée par une mesure du ﬂux thermique. Ce ﬂux thermique
est appliqué par eﬀet Joule, dissipé par des colliers chauﬀants disposés sur le diamètre exté-
rieur des sections d'essai. Une régulation PID contrôle la température extérieure des colliers
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chauﬀants, et indique la puissance totale appliquée. La mesure de ﬂux thermique est faite par
une mesure de gradient thermique dans le matériau (ﬁgure 3.24). Pour cela deux thermocouples
de 0,5 mm sont introduits dans l'épaisseur des sections d'essai. Ces thermocouples sont situés
dans une même section, à un intervalle de 30. La profondeur respective de chaque perçage est
de 5 et 10 mm. Le gradient thermique est donc mesuré sur une distance de 5 mm.
Figure 3.24  Dispositif de mesure du gradient thermique
Calcul de la température de paroi
Cette température est calculée par extrapolation des mesures de température matière. La
diﬃculté majeure est d'obtenir un régime thermiquement établi et de mesurer avec suﬃsam-
ment de précision le gradient thermique dans le matériau. Les mesures de température matière
permettent d'accèder au ﬂux traversant l'aluminium. Cette valeur est comparée au ﬂux fourni
par les colliers chauﬀants aﬁn d'évaluer les pertes thermiques dues à la convection naturelle
dans la coque d'isolation, aux ponts thermiques avec les pièces plus froides et à la resistance
de contact. La température de paroi est ensuite extrapolée (loi de Fourier) à partir des me-
sures de température matière. La conductivité du matériau est considérée à 20C et 100C, ces
températures correspondent aux caractérisations existantes des alliages utilisés par RENAULT.
Nous disposons ainsi de la double information température de paroi et ﬂux thermique évacué
par convection. Un soin particulier a été porté à la réalisation de ces mesures, qui sont impor-
tantes pour déterminer les grandeurs nécessaires au calcul de la température adimensionnée T+.
A partir des températures matière mesurées T1 et T2, le ﬂux thermique s'exprime :
φ =
2 pi λ (T2 − T1)
ln (r2/r1)
(3.19)
et la température de paroi s'obtient en appliquant la loi de Fourier au cas d'un cylindre :
Twall = T1 − φ
2 pi λ
ln (r1/ri) (3.20)
La densité de ﬂux évacuée par convection s'obtient en ramenant le ﬂux calculé à la surface
d'échange S :
ϕ =
φ
S
=
φ
pi d L
(3.21)
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Incertitudes
L'incertitude absolue sur la mesure de température matière est de 0,08C. L'incertitude sur
la température du ﬂuide est de 0,7C. Ces incertitudes sont déterminées à partir des signaux
délivrés par les diﬀérents thermocouples lorsque la température de l'installation est homogène
sans écoulement. Il est alors possible de déterminer les incertitudes relatives des diﬀérentes
grandeurs liées au transfert thermique :
∆φ
φ
=
∆λ
λ
+ 2
∆T
T
+
∆R
R
=
2
100
+
0,16
120
+
0,5
20
= 4,6 % (3.22)
∆Twall
Twall
=
∆T1
T1
+
∆φ
φ
+
∆R
R
+
∆λ
λ
=
0,08
120
+
4,6
100
+
0,5
20
+
2
100
= 9,1 % (3.23)
∆h
h
=
∆φ
φ
+
∆S
S
+
∆Twall
Twall
+
∆Tmoy
Tmoy
=
7,5
100
+
∆S
S
+
9,1
100
+
0,7
30
= 16,0 % (3.24)
Cette dernière relation fait clairement apparaître la problématique liée à l'état de surface dans
l'étude du transfert thermique convectif. Le tableau 3.8 montre que la rugosité peut augmenter
de 10 à 20% la surface réelle en contact par le ﬂuide. Dès lors l'incertitude sur la surface à
considérer pour caractériser l'échange thermique est considérable si l'on se réfère à une paroi
lisse. Dans le cas d'une section d'essai d'indice 35 AFS le terme ∆h/h vaut 35 %.
Conclusion
Ce chapitre a permis, dans un premier temps, de présenter le dispositif expérimental mis
en ÷uvre à l'IMFT. Cette installation a été conçue pour étudier un écoulement turbulent sur
parois rugueuses, avec transfert thermique. Ce dispositif permet de reproduire, pour partie, les
conditions réelles d'écoulement dans les chambres de refroidissement des moteurs thermiques.
En particulier, les sections d'essai réalisées par fonderie permettent d'obtenir quatre états de
surface diﬀérents. La rugosité de ces surfaces est de type grain de sable. En raison de leur
dimension, du contrôle de l'état de surface obtenu, et des accès optiques à intégrer, les sections
d'essai ont constitué la principale diﬃculté dans la conception et la réalisation du dispositif
expérimental.
Dans un deuxième temps, nous avons présenté les diﬀérents systèmes utilisés pour les quatre
campagnes de mesures (pression, PIV, LDV et thermométrie rapide). Les principes de fonc-
tionnement, la mise en ÷uvre des systèmes et les incertitudes de mesure sont aussi présentés.
Il faut souligner le travail réalisé pour l'intégration de ces diﬀérents systèmes sur un dispositif
expérimental rendu complexe par les diﬀérents critères, parfois contradictoires, à respecter.
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Etude expérimentale
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4.1 Pression
On présente ici les résultats issus des mesures de pression statique. L'accès au gradient de
pression permet de calculer le frottement pariétal τwall et la vitesse de frottement uτ :
τwall =
R
2
dP
dx
et uτ =
√
τwall / ρ (4.1)
Le facteur de perte de charge λ est ensuite calculé :
λ = 4× Cf = 8× τwall
ρ V 2
(4.2)
La ﬁgure 4.1 présente les valeurs de λ issues des mesures expérimentales. Cette représentation
permet de conﬁrmer le caractère transitionnel de l'écoulement pour les sections d'essai d'indice
55 AFS et 35 AFS. Les deux autres sections présentent des résultats quasiment identiques,
ce qui tend à montrer que le sable d'indice 120 AFS n'a aucune inﬂuence sur les pertes par
frottement visqueux. Pour toutes les sections d'essai, les résultats expérimentaux concordent
bien avec le diagramme de Moody (ﬁgure 4.1), on peut toutefois relever une pente sensiblement
diﬀérente pour la section d'essai 55 AFS.
Les valeurs calculées pour la vitesse de frottement uτ , le frottement pariétal τwall et le facteur
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Figure 4.1  Facteur expérimental de perte de charge pour 3 nombres de Reynolds
Reynolds 22 000 29 000 41 000 49 000 66 000 90 000
Vitesse [m.s-1] 0,44 0,66 0,82 0,44 0,66 0,82
Température [C] 30 30 30 80 80 80
Lisse 0,732 1,135 2,038 0,464 0,744 1,562
120 AFS 0,842 1,379 2,343 0,769 0,952 1,855
55 AFS 0,964 1,599 2,844 0,622 1,318 2,343
35 AFS 1,318 2,319 4,076 1,209 2,136 3,759
Tableau 4.1  Valeurs expérimentales du frottement pariétal τwall
de perte de charge λ sont présentées dans les tableaux 4.1, 4.2 et 4.3. On peut alors distinguer
l'eﬀet de la rugosité, de la vitesse débitante et de la viscosité sur ces paramètres physiques. Le
facteur de perte de charge λ expérimental est comparé à celui calculé par la loi proposée par
Colebrook (équation 4.3), en calculant le rapport ε / D avec les données issues des mesures
de rugosités réalisées à l'ISAE. Pour respecter l'approche de type grain de sable, nous avons
montré dans le chapitre précédent que la dimension caractéristique de la rugosité correspond à
la rugosité totale Rt.
1√
λ
= −2 log
[
ε
3,7D
+
2,51
Re
√
λ
]
(4.3)
La vitesse de frottement dépend principalement de la vitesse débitante et de l'état de surface.
Ceci s'explique par l'augmentation du frottement pariétal dû à une vitesse débitante plus éle-
vée, ou un gradient de vitesse plus fort généré par la présence de rugosité. L'augmentation de
température ne modiﬁe pas de manière importante la valeur mesurée de uτ pour une vitesse
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Reynolds 22 000 29 000 41 000 49 000 66 000 90 000
Vitesse [m.s-1] 0,44 0,66 0,82 0,44 0,66 0,82
Température [C] 30 30 30 80 80 80
Lisse 0,027 0,034 0,045 0,022 0,028 0,040
120 AFS 0,029 0,037 0,049 0,028 0,031 0,044
55 AFS 0,031 0,040 0,053 0,025 0,037 0,049
35 AFS 0,036 0,048 0,064 0,035 0,047 0,062
Tableau 4.2  Valeurs expérimentales de la vitesse de frottement uτ
Reynolds 22 000 29 000 41 000 49 000 66 000 90 000
Vitesse [m.s-1] 0,44 0,66 0,82 0,44 0,66 0,82
Température [C] 30 30 30 80 80 80
Lisse 0,031 (0,026) 0,025 0,024 (0,022) 0,020 0,017 0,019 (0,018)
120 AFS 0,036 (0,031) 0,030 0,028 (0,028) 0,033 0,022 0,023 (0,027)
55 AFS 0,041 (0,034) 0,036 0,035 (0,033) 0,028 0,030 0,029 (0,027)
35 AFS 0,056 (0,041) 0,052 0,051 (0,040) 0,053 0,048 0,048 (0,039)
Tableau 4.3  Valeurs expérimentales (calculées) du facteur de perte de charge λ
débitante constante, l'eﬀet de la température est sensible pour la valeur de frottement pariétal
τwall.
Les valeurs expérimentales du facteur de perte de charge concordent bien avec les valeurs
calculées par la relation de Colebrook. On relève toutefois des écarts plus importants pour
les mesures réalisées avec la section d'essai 35 AFS. Ces écarts s'expliquent en partie par les
contraintes de l'installation expérimentale, qui ne permet pas de réaliser les mesures de pression
sur une ligne piézométrique complètement établie.
A cause du changement d'état de surface, la mesure de pression intègre un gradient de pres-
sion en cours d'établissement. Idéalement, les mesures de pression devraient être réalisées en
plusieurs sections disposées suﬃsamment loin du changement d'état de surface.
L'eﬀet de transition est sensible sur une longueur évaluée par Antonia et Luxton [6] [7] à 2
ou 4 diamètres, selon le nombre de Reynolds. Les sections d'essai présentant un rapport d'as-
pect de 20, la zone de transition n'est donc pas négligeable.
Les résultats obtenus sont utilisés pour l'analyse des proﬁls de vitesse axiale et en particu-
lier les valeurs de vitesse de frottement uτ qui sont nécessaires pour écrire les variables dans la
zone proche paroi.
111
CHAPITRE 4. ETUDE EXPÉRIMENTALE
0 2 4 6 8 10
x 104
0
0.005
0.01
0.015
0.02
0.025
Reynolds
C
f
 
 
35 AFS
55 AFS
120 AFS
LISSE
Figure 4.2  Evolution de Cf en fonction du nombre de Reynolds Re
4.2 Vitesse
4.2.1 PIV
Les mesures PIV permettent d'accéder aux composantes transverses de l'écoulement U et
V (ﬁgure 4.3). Celui-ci étant conditionné très en amont du plan de mesure (80 diamètres) les
composantes mesurées sont très faibles par rapport à la vitesse débitante. L'intérêt de cette me-
sure est de vériﬁer l'absence de swirl au sein de l'écoulement. Cette vériﬁcation est importante
car les développements analytiques relatifs à l'écoulement en conduite reposent sur l'hypothèse
d'un mouvement moyen invariant en θ, et conditionne l'analyse des résultats expérimentaux.
La mise en ÷uvre de cette campagne de mesure a été particulièrement délicate. En plus des pré-
cautions liées aux conditions expérimentales particulières décrites précédemment, la répétition
des tirs laser a dégradé rapidement la bride transparente utilisée. Le plan laser a été déplacé dans
l'épaisseur de la bride pour minimiser les dégradations constatées. Une bride réalisée en verre
de qualité optique aurait fourni une meilleure transmission de la nappe laser, mais la dimen-
sion, la géométrie ainsi que les contraintes mécaniques exercées sur cette pièce sont autant de
contraintes qui rendent complexe et coûteuse l'utilisation du verre pour réaliser ce type de pièce.
La ﬁgure 4.4 montre l'orientation des vecteurs vitesses d'un champ instantané. Ces champs
de vitesses instantanées (ﬁgures 4.5(a) 4.5(b)) conﬁrment la présence de ﬂuctuations de l'ordre
de 10% de la valeur de la vitesse débitante soit approximativement 5 cm.s-1 pour une vitesse
débitante de 44 cm.s-1, et 15 cm.s-1 pour une vitesse débitante de 82 cm.s-1.
Les champs moyens de vorticité sont calculés sur une série de 1000 doubles-images. Les mesures
ont été réalisées sur l'ensemble des points de fonctionnement du dispositif expérimental (quatre
nombres de Reynolds et quatre états de surfaces diﬀérents). Les résultats présentés se limitent à
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des champs des composantes U et V instantanées et à un exemple de champ moyen de vorticité
(ﬁgure 4.6).
Figure 4.3  Composantes du plan PIV
Figure 4.4  Champ de vecteurs instantané
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(a) Norme U (b) Norme V
Figure 4.5  Composantes instantanées U et V en pixel - Section d'essai lisse - Re = 90 000
(a) Re = 22 000 (b) Re = 90 000
Figure 4.6  Vorticité ωx - s-1 - Section d'essai lisse
Cette grandeur représente les structures rotationelles autour de l'axe longitudinal de la conduite
présentes dans le plan de mesure PIV. Cette grandeur physique permet de quantiﬁer les struc-
tures tourbillonnaires présentes dans l'écoulement et de vériﬁer l'absence de swirl. Il apparaît
que les structures détectées sont de dimension très inférieure au diamètre de la conduite et
présentent une intensité très faible, quelles que soient les conditions d'écoulement. Aucun mou-
vement moyen de swirl n'apparaît à une échelle qui pourrait être signiﬁcative. Ce qui signiﬁe
que le proﬁl de vitesse axial est bien établi. Dans le cas contraire, le déséquilibre de ce proﬁl
aurait provoqué localement une accélération qui serait visible sur les champs de vorticité en
raison de la géométrique cylindrique étudiée.
Ces résultats conﬁrment le caractère établi de l'écoulement qui doit être vériﬁé avant l'ana-
lyse des proﬁls de vitesse axiale obtenus par vélocimétrie laser Doppler.
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4.2.2 LDV
Les proﬁls de vitesse axiale sont mesurés par vélocimétrie laser Doppler. Le principe et les
caractéristiques de cette méthode ont été présentés au chapitre précédent. On rappelle que les
proﬁls de vitesse sont constitués de 55 points de mesure. La résolution des 5 mm les plus proches
de la paroi est plus élevée que pour les mesures dans le c÷ur de l'écoulement (1 pt/200 µm et
1 pt/500 µm). En chaque point de mesure, l'acquisition est faite sur un nombre de particules
valides ﬁxé à 10 000. Ce nombre de particules permet de garantir une mesure convergée à l'ordre
deux (ﬁgure 4.7).
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Figure 4.7  Convergence de la mesure LDV
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Figure 4.8  Proﬁls de vitesse moyenne - Re = 22 000
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Figure 4.9  Proﬁls de vitesse moyenne - Re = 41 000
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Figure 4.10  Proﬁls de vitesse moyenne - Re = 90 000
Les ﬁgures 4.8, 4.9 et 4.10 montrent les proﬁls de vitesse axiale. La vitesse locale est adimen-
sionnée par la vitesse débitante indiquée par le débitmètre électromagnétique. La distance à
la paroi est exprimée en fonction du rayon de la conduite, ainsi y / R = 0 correspond à la
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paroi, et y / R = 1 représente l'axe. Ces graphes permettent de mettre en évidence l'eﬀet de
la rugosité sur la distribution de vitesse.
Pour un même nombre de Reynolds, le proﬁl évolue en fonction de la rugosité. Cette dis-
tribution de vitesse est aussi aﬀectée par le nombre de Reynolds. Les proﬁls font apparaître
une région importante où la vitesse locale est moindre pour les sections d'essai rugueuses. Les
mesures sont réalisées à vitesse débitante constante, le déﬁcit de vitesse dans la région proche
paroi (y / R < 0,25 ) est alors compensé par une accélération du ﬂuide sur l'axe. Ceci s'observe
nettement pour la section d'essai d'indice 35 AFS. Pour les sections d'essai d'indice 120 AFS
et 55 AFS, malgré le déﬁcit de vitesse en proche paroi, l'accélération locale détectée sur l'axe
est très faible.
La seconde observation concerne la zone d'inﬂuence de la rugosité sur la distribution de vi-
tesse. Cette région varie en fonction du nombre de Reynolds, en eﬀet lorsque Re = 22 000
cette zone s'étend de la paroi jusqu'à une distance y / R = 0,55 si l'on considère l'intersection
entre le proﬁl lisse et le proﬁl correspondant à la section d'esssai d'indice 35 AFS. Ce point
d'intersection tend à se rapprocher de la paroi avec l'augmentation du nombre de Reynolds,
pour Re = 90 000 cette région se limite à y / R = 0,40. Ce comportement est dû à la fois
à la diminution de l'épaisseur de la couche limite en raison de l'augmentation du nombre de
Reynolds et aux variations des proﬁls de vitesse, conformément aux distributions de vitesse de
type loi en puissance, déjà mis en évidence par Zagarola et Smits [108].
L'évolution des proﬁls correspondants à la section d'essai d'indice 120 AFS et à celle d'in-
dice 55 AFS ne permettent pas de distinguer l'eﬀet de ces deux états de surface sur la vitesse
de l'écoulement.
Pour les trois cas présentés, il faut préciser que les valeurs mesurées dans la région très proche
de la paroi sont aﬀectées par la présence des rugosités, et par l'intensiﬁcation des reﬂets lorsque
le volume de mesure s'approche de la paroi. Ce dernier phénomène augmente la puissance reçue
par le photomultiplicateur, et perturbe fortement le taux de validation et le taux d'acquisition
dans cette région. Une solution consiste à modiﬁer la calibration de la chaîne d'acquisition pour
les points les plus proches de la paroi, mais aucun réglage n'a pu être trouvé pour éviter tout
dommage du photomultiplicateur et assurer une mesure valide.
Une dernière approximation réside dans la position réelle du volume de mesure par rapport
à la surface rugueuse, particulièrement pour la section d'essai d'indice 35 AFS dont la dimen-
sion caractéristique est de l'ordre de 425 µm, soit la même dimension que la longueur du volume
de mesure (400 µm).
Comme la distance exacte entre l'accès optique et le point de contact ﬁctif entre le volume
de mesure et la paroi est inaccesible, nous estimons l'erreur de position à environ 250 µm pour
la section d'essai d'indice 35 AFS. Cette approximation est réduite pour les section d'essai plus
lisses, en regard de la dimension caractéristique de leur rugosité respective.
Pour toutes ces raisons, les mesures correspondant à y < 0,50 mm ne sont pas présentées
sur les ﬁgures 4.8, 4.9 et 4.10.
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Proﬁls d'intensité turbulente
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Figure 4.11  Proﬁls d'intensité turbulente - Re = 22 000
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Figure 4.12  Proﬁls d'intensité turbulente - Re = 41 000
Les ﬁgures 4.11, 4.12 et 4.13 présentent les proﬁls d'intensité turbulente, calculée à partir des
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Figure 4.13  Proﬁls d'intensité turbulente - Re = 90 000
mesures de proﬁls de vitesse. L'intensité turbulente locale est calculée par la relation suivante :
I.T. =
√
u′2
Udeb
(4.4)
Les résultats sont similaires à ceux rencontrés dans la littérature. Une valeur classique de 5-
6% pour l'intensité turbulente est admise pour le c÷ur de l'écoulement turbulent en conduite.
Cette valeur est mesurée pour les diﬀérents nombres de Reynolds et les quatre sections d'essai
étudiés. Le comportement linéaire à l'approche de la paroi est aussi un comportement classique
de l'écoulement turbulent en conduite.
En raison de la méthode de mesure utilisée, et pour les mêmes raisons que celles expliquées
précédemment, il est diﬃcile d'obtenir des mesures exploitables en région très proche paroi.
Toutefois, les proﬁls mesurés permettent de détecter l'augmentation d'intensité turbulente en
y / R ' 0,05 − 0,10, correspondant à la localisation du pic de production d'énergie ciné-
tique turbulente. Les mesures ne permettent pas de mettre en évidence l'eﬀet de la rugosité sur
l'intensité turbulente, hormis pour la section d'essai d'indice 35 AFS, qui présente un niveau
d'intensité turbulente nettement supérieur à ceux mesurés pour les trois autres sections d'essai.
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Proﬁls de vitesse adimensionnée
Les ﬁgures 4.14, 4.15 et 4.16 présentent les proﬁls de vitesse adimensionnée u+, ce qui nous
donne accès aux grandeurs nécessaires pour établir des lois de paroi spéciﬁques tenant compte
de la rugosité de type grain de sable. Les variables de parois u+ et y+ sont déﬁnies par rapport
à la vitesse de frottement uτ :
u+ =
u
uτ
et y+ =
y uτ
ν
(4.5)
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Figure 4.14  Proﬁls de u+ - Re = 22 000
Sur ces ﬁgures l'eﬀet de la rugosité est évident. Les proﬁls présentent tous un comportement
linéaire, dont la pente vaut κ = 0,41 de manière indépendante au nombre de Reynolds et à
l'état de surface. Les lignes tracées en pointillés correspondent aux droites d'équation 4.6, où
κ est constante et où les valeurs de β sont adaptées à l'état de surface de la section d'essai.
Comme expliqué précédemment pour les proﬁls de vitesse axiale, les points les plus proches de
la paroi ne sont pas représentés car ceux-ci ne sont pas jugés exploitables. On distingue cepen-
dant pour certains proﬁls une cassure de pente, qui correspond à l'exterieur de la sous-couche
visqueuse (voir ﬁgure 4.15, sections d'esssais d'indice 55 AFS et 35 AFS).
Malgré le faible volume de mesure fourni par la conﬁguration du système LDV, il s'est avéré
impossible de réaliser des mesures de vitesse dans la sous-couche visqueuse. Ceci est dû à la
diﬃculté d'obtenir des résultats ﬁables dans la zone très proche de la paroi, en raison de la
surexposition du photomultiplicateur. Nous avons tenté d'améliorer la méthode mise en ÷uvre
en ensemençant l'écoulement avec des particules ﬂuorescentes, et en ﬁltrant le signal émis par
les particules. Aucune conﬁguration de la chaîne d'acquisition n'a pu délivrer un signal exploi-
table, y compris au c÷ur de l'écoulement.
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Figure 4.15  Proﬁls de u+ - Re = 41 000
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Figure 4.16  Proﬁls de u+ - Re = 90 000
Le tableau 4.4 présente les valeurs de β obtenues pour les diﬀérentes conditions d'écoulement.
u+ =
1
κ
ln(y+) + β (4.6)
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Il n'existe pas de consensus pour choisir la zone dans laquelle doit être déﬁnie la loi loga-
22 000 41 000 90 000
Smooth pipe 5,0 5,5 6,5
ks = 105 3,75 3,0 3,5
ks = 210 2,75 1,5 1,0
ks = 425 −1,0 −2,0 −3,5
Tableau 4.4  Valeurs expérimentales de β
rithmique et par conséquent le choix des valeurs exactes de β est délicat. D'autant que cette
variable doit représenter les eﬀets de la diminution d'épaisseur de couche limite qui peuvent
être générés par la présence de rugosité, par l'augmentation du nombre de Reynolds, ou encore
l'existence d'un gradient de pression favorable.
Les résultats du tableau 4.4 sont particulièrement intéressants pour quantiﬁer l'eﬀet de l'état
de surface sur la couche limite turbulente. Traditionnellement la littérature indique κ = 0,41
et β = 5,0. Comme attendu, l'état de surface est source de diﬀérences sur la loi logarithmique.
Le comportement linéaire est retrouvé pour tout les régimes d'écoulement étudiés sans modiﬁ-
cation de la constante de Von-Karman κ. Le principal eﬀet est le fort déﬁcit de vitesse mesuré,
qui est exprimé à travers les variations de la constante β.
Les ﬁgures 4.17(a) et 4.17(b) présentent la sensibilité au nombre de Reynolds des proﬁls de
vitesse adimensionnée, respectivement pour la section d'esssais lisse et la section d'essai d'in-
dice 35 AFS. Ces graphes suggèrent que le nombre de Reynolds a très peu d'eﬀet sur le proﬁl
de vitesse pour la section d'essai lisse, une légère diﬀérence apparaît pour le proﬁl mesuré à Re
= 90 000 à l'approche de la paroi. La similarité des proﬁls adimensionnés lorsque le nombre
de Reynolds augmente correspond aux observations faites par Zagarola et Smits [108], qui ont
réalisé des mesures de proﬁls de vitesse pour une conduite lisse sur une plage de nombre de
Reynolds allant de 31.103 à 31.106.
Concernant la section d'essai d'indice 35 AFS, les proﬁls de vitesses sont sensibles à l'aug-
mentation du nombre de Reynolds et des diﬀérences notables apparaissent en terme de vitesse
u+. Il faut préciser que les mesures pour Re = 22 000 et Re = 41 000, la température est
constante (30C), il n'y a pas d'eﬀet dû au changement de viscosité. Les diﬀérences observées
entre ces deux proﬁls sont uniquement dues à l'augmentation de vitesse débitante. Pour une
même valeur de y+, le déﬁcit de vitesse est uniquement dû à une augmentation des forces de
frottement.
Au contraire, les diﬀérences entre les proﬁls mesurés à Re = 41 000 et Re = 90 000
sont uniquement dues à l'augmentation de température (la vitesse débitante est maintenue
constante). Pour une même distance y+ le déﬁcit de vitesse est dû à une diminution brutale,
voire à la destruction de la sous-couche visqueuse.
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Figure 4.17  Eﬀet du nombre de Reynolds sur les proﬁls de vitesse adimensionnée u+ selon
l'état de surface
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4.3 Transfert thermique
Les proﬁls de température moyenne sont réalisés avec la même résolution spatiale que celle
utilisée pour les proﬁls de vitesse axiale.
Ces mesures ont été obtenues avec un nombre de Reynolds supplémentaire, les conditions
d'écoulement sont détaillées dans le tableau 4.5.
U [m.s-1] 0,44 0,82
Taxe [C] 30 80 30 80
Reynolds 22 000 48 000 41 000 90 000
Prandtl 5,5 2,2 5,5 2,2
Peclet [.103] 121 105 225 198
Tableau 4.5  Conditions expérimentales des mesures de température
Le signal délivré par le thermocouple est échantillonné à une fréquence de 1 kHz. La mesure
de proﬁl est faite en mettant en butée le porte sonde contre la paroi, la distance entre la sonde
et la paroi est alors de 575 µm, puis la platine de déplacement micrométrique déplace le porte
sonde vers l'axe de la conduite. Le signal est enregistré en chaque point sur une durée de 50
secondes, la valeur locale retenue est la moyenne des 50 000 échantillons.
Les points situés en r = 20 mm correspondent aux températures de paroi.
4.3.1 Proﬁls de température moyenne T
Les ﬁgures 4.18(a), 4.18(b) et 4.18(d) mettent en évidence l'uniformité des proﬁls de tempéra-
ture. On peut distinguer l'eﬀet du nombre de Reynolds qui améliore l'échange thermique, cela se
traduit par une répartition plus linéaire de la température (particulièrement en 15 < r < 20
mm) lorsque le nombre de Reynolds augmente. Cette représentation ne permet pas de diﬀéren-
cier l'eﬀet de la rugosité sur l'échange thermique mais elle met en évidence la faible épaisseur
de la couche limite thermique.
Ces proﬁls permettent le calcul de la température moyenne de l'écoulement en intégrant la
température locale en fonction de la vitesse locale et du rayon :
Tmoy =
1
pi r 20 Umoy
=
∫ r0
0
u(r)T (r)2pirdr (4.7)
Les résultats sont présentés dans le tableau 4.6. Ces données sont représentées en fonction du
nombre de Nusselt (ﬁgure 4.19(a)) et du nombre de Peclet (ﬁgure 4.19(b)).
Il est alors possible de calculer le coeﬃcient d'échange h à partir du ﬂux thermique dissipé :
h =
φ
S (Twall − Tmoy) (4.8)
Le nombre de Nusselt Nu = hD/λ est alors calculé pour chaque sections d'essai, puis comparé
aux valeurs calculées par des corrélations de la littérature.
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Figure 4.18  Proﬁls de température
4.3.2 Proﬁls de température réduite θ
La température réduite θ représente l'évolution, en fonction de y / r, du terme :
θ(y) =
T (y)− Twall
Taxe − Twall (4.9)
Ce type de représentation fait apparaître l'eﬀet du nombre de Reynolds et celui de la rugosité.
Pour les trois nombres de Reynolds présentés, la température relative à la section d'essai d'in-
dice 35 AFS est systématiquement plus faible que pour les autres sections d'essai. L'écart de
température entre la paroi et le ﬂuide est réduit par l'eﬀet positif des rugosités sur l'échange
thermique. Cette amélioration s'explique en partie par l'augmentation de la surface d'échange
par rapport à la section d'essai lisse, et par l'intensité turbulente plus élevée à la fois dans la
zone proche paroi et dans l'ensemble de la conduite.
Peu de diﬀérences sont visibles entre les mesures correspondant aux sections d'essai lisse et
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22 000 41 000 48 000 90 000
Section lisse
Twall 40,4 34,9 89,2 82,8
Tmoy 31,3 30,6 83,0 80,8
Taxe 30,3 30,2 81,6 80,1
Section 120 AFS
Twall 40,1 34,6 86,4 82,7
Tmoy 30,8 30,8 80,8 80,8
Taxe 30,0 30,3 79,5 80,1
Section 55 AFS
Twall 39,3 34,1 86,5 82,0
Tmoy 30,8 30,0 80,5 80,3
Taxe 30,0 29,7 79,4 79,7
Section 35 AFS
Twall 36,4 32,1 85,3 82,4
Tmoy 31,5 30,0 81,6 81,2
Taxe 30,7 29,5 80,1 80,4
Tableau 4.6  Ecarts de température paroi - ﬂuide
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Figure 4.19  Représentation des écarts de température paroi - ﬂuide
de rugosité intermédiaire (indices 120 AFS et 55 AFS). L'eﬀet du nombre de Reynolds se tra-
duit par une pente plus importante des tracés lorsque celui-ci augmente, ce qui signiﬁe qu'en
tout point la température locale est plus proche de la température de paroi et donc que l'échange
thermique est plus eﬃcace (mais les mesures dans ce cas sont plus délicates).
Si les tracés sont réguliers pour la ﬁgure 4.20, l'augmentation du nombre de Reynolds (voir
ﬁgure 4.20(d)) rend l'évolution de la distribution de température plus chaotique. Cette ob-
servation est valable pour toutes les sections d'essai utilisées, ce qui met hors de cause une
éventuelle dérive de la chaîne d'acquisition. De plus, pour le point de fonctionnement le plus
élevé en nombre de Reynolds, on distingue que certains points forment des plateaux dans une
zone où l'on s'attend au contraire à une tendance continue (0 < y/r < 0,2). Ce comporte-
ment ne s'explique pas par les phénomènes physiques mis en jeu et met donc en évidence les
diﬃcultés et les limites de la technique employée pour la mesure de la température locale dans
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(b) Re = 41 000
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(c) Re = 48 000
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Figure 4.20  Proﬁls de température réduite θ
une région très proche de la paroi (y < 4 mm pour la section d'essai d'indice 35 AFS et y < 2
mm pour les autres sections d'essai).
4.3.3 Proﬁls de température adimensionnée T+
La température adimensionnée est calculée à partir des données expérimentales :
T+ =
(T − Twall)uτ
φ/ρ c
(4.10)
Cette grandeur permet de caractériser l'échange thermique à l'échelle de la couche limite. Ces
résultats sont les plus importants car ils permettent de quantiﬁer les eﬀets conjugués de l'aug-
mentation du nombre de Reynolds et de la rugosité, dans le but de déﬁnir une loi de paroi
thermique adapté à l'écoulement considéré.
Malgré l'attention portée aux mesures réalisées il est diﬃcile de dégager une tendance concer-
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(c) Re = 48 000− Pr = 2,2
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Figure 4.21  Proﬁls de température adimensionnée
nant l'eﬀet de la rugosité, hormis pour la section d'essai d'indice 35 AFS. Le proﬁl de tempé-
rature adimensionnée pour cette section d'essai est nettement inférieur aux autres proﬁls pour
un nombre de Reynols égal à 22 000.
Les eﬀets conjugués des variations du nombre de Reynolds et du nombre de Prandtl, mini-
misent les écarts entre les diﬀérents proﬁls. Pour un nombre de Prandtl égal à 5,4, l'eﬀet de
la rugosité est visible. Les surfaces présentant une rugosité plus importante ont pour eﬀet de
diminuer la température de paroi. Par conséquent, les proﬁls de température adimensionnée
présentent des valeurs inférieures. Cette observation peut aussi être faite pour les proﬁls cor-
respondant à un nombre de Prandtl égal à 2,2, mais dans ce cas, les diﬀérences observées sont
réduites. Pour un même nombre de Prandtl, le décalage vers des valeurs de T+ inférieures tend
à montrer l'amélioration de l'échange thermique, apportée par la présence de rugosité.
Les proﬁls présentés montrent que la température adimensionnée est quasiment constante dans
la région proche paroi, et ceci jusqu'à une distance de l'ordre de y+ = 500. Ensuite, ces proﬁls
évoluent de manière logarithmique sur une plage de y+ relativement réduite. Les mesures faites
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Figure 4.22  Proﬁls de température adimensionnée mesurés par Kudva [50]
par Kudva [50], présentées sur la ﬁgure 4.22, montrent une tendance identique. Ces résultats
sont donc de nature à mettre en cause la pertinence d'une loi de paroi de type logarithmique
pour la température, lorsque les valeurs de y+ inférieures à 500.
4.3.4 Echange convectif
Les résultats expérimentaux sont comparés aux corrélations classiques de la littérature et
à une adaptation de ces corrélations faite par Robinson et al. [80]. Les corrélations de type
Nusselt sont multiples, on se limite ici aux corrélations adaptées aux écoulements d'eau en
conduite. Ces corrélations ont pour la plupart été établies dans le cadre d'une couche limite
thermique établie, ce qui n'est pas le cas pour les mesures réalisées. Si l'inﬂuence de la longueur
d'établissement de la couche limite thermique sur le nombre de Nusselt est bien documentée,
il n'en est pas de même pour l'échange thermique se développant sur paroi rugueuse.
On peut citer les travaux de Robinson et al. [80], qui ont étudié de manière globale le transfert
de chaleur entre une plaque chauﬀée et un écoulement d'eau dans une thématique similaire
à cette étude. Ces auteurs montrent les écarts signiﬁcatifs entre les corrélations classiques de
type Dittus-Boelter et leurs résultats expérimentaux. L'origine de ces écarts est principalement
liée au développement de la couche limite thermique dans une couche limite dynamique déjà
établie. Leur formulation prend en compte cette particularité, ainsi que les eﬀets de la rugosité
de paroi et les variations des propriétés thermo-physiques avec la température.
Les corrélations utilisées sont les suivantes :
Dittus - Boelter :
Nu = 0,0243 × Re0,8 × Pr0,4
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Petukhov - ﬂux constant :
Nu =
ξ/8 (Re− 1000)Pr
1 + 12,7
√
ξ/8
(
Pr2/3 − 1)
(
1 +
(
Dh
L
2/3
))
avec ξ =
1
(1,82 log Re− 1,64)2
Notter - Sleicher :
Nu = 5 + 0,016 Rea Prb
a = 0,88− 0,24/(4 + Pr) et b = 0,33 + 0,5 e−0,6 Pr
Robinson :
Nu =
(
0,023 Re0,8 Pr0,4
)× 1 + 24 Re−0,23 (x/Dh)n[
1− (x0/x)0,9
]1/9
×
[
0,091
(
ε
Dh
)−0,125
Re 0,363 (ε/Dh)
0,10
]
×
(
µbulk
µwall
)0,14
n = 2,08× 10−6 Re− 0,815
Le tableau 4.7 présente les conditions d'applications des corrélations utilisées.
Auteur Géométrie Reynolds Prandtl Précision
Dittus - Boelter [24] Conduite cylindrique lisse 104 − 120.103 0,7− 120 ±15%
Petukhov [74] Conduite cylindrique lisse 104 − 5.106 0,5− 200 ±10%
Notter - Sleicher [89] Conduite cylindrique lisse 104 − 106 0,1− 104 ±10%
Robinson [80] Canal lisse / rugueux 3,5.103 − 70.103 ' 2 -
Tableau 4.7  Conditions expérimentales des corrélations de type Nusselt utilisées
Pour chaque section d'essai, on présente le nombre de Nusselt expérimental et celui calculé
par les corrélations. Ces résultats sont présentés en fonction du nombre de Nusselt issus de la
corrélation de Dittus - Boelter et du nombre de Peclet (Pe = Re × Pr). Pour toutes les
sections d'essai étudiées les résultats montrent que le nombre de Nusselt expérimental est très
supérieur à celui prévu par les corrélations (hormis celle de Robinson).
Les écarts les plus faibles sont constatés pour les nombres de Reynolds Re = 22 000 et
Re = 41 000 et pour les sections d'essai lisse et d'indice 120 AFS. Ces conditions d'écoule-
ment sont assez proches des conditions dans lesquelles doivent être utilisées ces corrélations, ce
qui explique des résultats similaires.
En revanche, l'augmentation du nombre de Reynolds et de la rugosité fait apparaître de très
fortes diﬀérences. Ces résultats mettent en évidence l'inadéquation des corrélations standards
à prévoir l'échange thermique en présence de parois rugueuses. Pour les nombres de Reynolds
les plus élevés (Re = 48 000 et Re = 90 000) et pour les sections d'essai d'indice 55 AFS
et 35 AFS, les écarts relevés entre les valeurs issues des corrélations standards et les résultats
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Figure 4.23  Nusselt expérimental - section d'essai lisse
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Figure 4.24  Nusselt expérimental - section d'essai d'indice 120 AFS
présentés ici (ou ceux issus de la corrélation de Robinson) sont importants. Le nombre de Nus-
selt expérimental est deux à trois fois plus élevé que celui prédit par une corrélation de type
Dittus-Boelter.
Les résultats expérimentaux concordent bien avec les résultats provenant de la corrélation
de Robinson, hormis pour quelques points de fonctionnement. Sur les seize conﬁgurations étu-
diées, deux d'entre elles (section d'essai lisse - Re = 90 000 (ﬁgure 4.27(a)), section d'essai
d'indice 35 AFS - Re = 41 000 (ﬁgure 4.27(d))) font apparaître une diﬀérence notable entre
nos résultats et ceux calculés par la corrélation de Robinson. Ces points de fonctionnement
à vitesse débitante maximale (Udeb = 0,82 m.s-1) sont diﬃciles à stabiliser d'un point de vue
thermique. La régulation indique précisément la puissance appliquée aux éléments chauﬀants
et cette valeur doit être stable avant toute mesure. Pour les points concernés, il s'est avéré
impossible d'assurer un régime strictement établi.
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Figure 4.25  Nusselt expérimental - section d'essai d'indice 55 AFS
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Figure 4.26  Nusselt expérimental - section d'essai d'indice 35 AFS
Dans l'ensemble, les mesures réalisées conﬁrment le rôle majeur de la rugosité dans les phéno-
mènes d'échange thermique.
Une manière d'évaluer l'eﬀet de la rugosité sur l'écoulement et le transfert thermique est de
calculer le rapport St/Cf déﬁni comme :
St
Cf
=
h/ (ρ U c)
λ/4
(4.11)
Ce rapport indique l'eﬃcacité du transfert comparé à la perte par frottement. Dans ces condi-
tions, le nombre de Reynolds semble être le paramètre pertinent et ces courbes indiquent une
augmentation quasiment linéaire en fonction de ce paramètre. Mais un eﬀet négatif de l'aug-
mentation de la rugosité est observé sur les courbes de la ﬁgure 4.28.
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Figure 4.27  Nusselt expérimental en fonction du nombre de Reynolds
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Figure 4.28  Evolution du rapport St/Cf
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Conclusion
Ce chapitre a permis de présenter l'ensemble des résultats expérimentaux obtenus. Les
résultats des mesures de pression statique conﬁrment le caractère transitionnel rugueux de
l'écoulement obtenu avec les sections d'essai rugueuses. L'accès au gradient de pression permet
de déterminer la vitesse de frottement spéciﬁque à chaque condition d'écoulement, ces dernières
faisant varier le nombre de Reynolds, le nombre de Prandtl et l'état de surface. La vitesse de
frottement permet de convertir les données expérimentales en variables de paroi, de façon à
analyser ces résultats à l'échelle de la couche limite. Une campagne de mesure PIV a été menée
dans le but de contrôler l'absence de mouvement de swirl dans l'écoulement, et donc de vériﬁer
l'établissement du proﬁl de vitesse turbulent.
Les résultats obtenus par LDV permettent de quantiﬁer précisément l'eﬀet de la rugosité sur le
proﬁl de vitesse. A l'échelle de la couche limite, le caractère universel de la loi logarithmique est
retrouvé pour toutes les sections d'essai. Pour les sections rugueuses, le déﬁcit de vitesse observé
est relié directement à la dimension caractéristique de la rugosité. Cette technique de mesure
permet aussi d'étudier les proﬁls d'intensité turbulente, pour lesquels l'eﬀet de la rugosité n'est
visible que pour la section d'essai la plus rugueuse.
Les mesures de température ont été réalisées grâce à la collaboration de F. Lanzetta, de l'insti-
tut FEMTO-ST, spécialisé dans la réalisation de thermocouples micrométriques. L'utilisation
d'un thermocouple de 50 µm a permis d'accéder à la température locale du ﬂuide, au plus
proche de la paroi, et ainsi de caractériser le proﬁl de température adimensionnée pour les
diﬀérentes sections d'essai.
Le coeﬃcient d'échange thermique mesuré est bien plus élevé que celui prévu par les corré-
lations classiques de la littérature, ce qui conﬁrme les résultats obtenus par Robinson [80].
Aussi, nos résultats expérimentaux conﬁrment l'eﬀet positif de la rugosité sur l'échange ther-
mique, pour des conditions identiques d'écoulement et de ﬂux thermique, le gain en température
de paroi est de l'ordre de 5C entre les sections d'essai lisse et 35 AFS.
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5.1 Calcul au standard industriel
5.1.1 Objectif
L'objectif de ce travail est de s'assurer de la ﬁdélité du code par rapport aux mesures expé-
rimentales et de valider les critères permettant de réaliser les simulations en prenant en compte
l'état de surface réel.
Les résultats expérimentaux fournissent une base de données qui permet d'évaluer la capacité
du code à prendre en compte l'eﬀet de la rugosité sur l'écoulement et le transfert thermique.
Le travail d'évaluation du code est réalisé sur un domaine de calcul représentant l'installation
expérimentale à l'échelle 1 : 1 (une condition de symétrie sur l'axe est appliquée pour alléger
la taille du maillage). Les conditions aux limites pour les parois correspondent aux parois phy-
siques, c'est-à-dire que la section d'établissement lisse est suivie d'une section d'essai, dont la
rugosité de paroi a pour dimension la taille du grain moyen du sable correspondant. Le code
est évalué pour un nombre de Reynolds Re = 90 000 avec une rugosité de type grain de sable
dont le paramètre ks est ﬁxé à ks = 210 µm (55 AFS) puis ks = 420 µm (35 AFS) .
Les conditions aux limites du code permettent de paramétrer l'état de surface d'une paroi
à l'aide de deux termes : ks et Cs. Dans ce cas la loi de paroi est modiﬁée de la façon suivante :
u+ =
1
κ
ln
(
y+
) − ∆B (5.1)
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où le terme ∆B est calculé au travers d'une fonction de rugosité :
∆B =
1
κ
ln (fr) (5.2)
Classiquement, le terme ∆B sera calculé diﬀéremment selon le régime d'écoulement dans la
couche limite :
• régime lisse pour K+s < 2,25 :
∆B = 0
• régime transitionnel pour 2,25 < K+s < 90 :
∆B = 1κ ln
[
K+s −2,25
87,75 + Cs K
+
s
]
× sin (0,4258 (ln K+s − 0,811))
• régime complètement rugueux pour K+s > 90 :
∆B = 1κ ln (1 + Cs K
+
s )
Avec K+s =
ks u+
ν
Le modèle de rugosité de paroi est donc déﬁni par les deux constantes ks et Cs. Ce modèle est
paramétré à zéro dans le cas d'une paroi lisse. Pour une paroi présentant une rugosité homo-
gène de type grain de sable, la valeur de ks correspond à la dimension équivalente des grains
de sable. Si ce type de rugosité n'est plus uniforme, la valeur de ks la plus physique correspond
au diamètre moyen des grains utilisés.
La rugosité étudiée ici étant de type grain de sable, le choix de la valeur de ks est facilité
bien que l'uniformité de l'état de surface ne soit pas assurée.
Le paramètre Cs traduit la nature de la rugosité. Par défaut, le code considère Cs = 0.5
de façon à reproduire les résultats de Nikuradse obtenus en conduite rugueuse. Le paramètre
Cs peut être ajusté en fonction de la nature de l'état de surface considéré. Sachant que les
études analytiques, ou théoriques, sur l'eﬀet de la nature de l'état de surface sur l'écoulement
proche paroi sont très récentes, il existe peu de références permettant d'adapter ce type de
modèle, pour des rugosités diﬀérentes d'une rugosité type grain de sable.
5.1.2 Domaine de calcul
Le calcul est réalisé selon la méthodologie interne de RENAULT, les deux modiﬁcations par
rapport au standard de calcul sont la géométrie et les conditions aux limites pour les sections
d'essai. Le domaine de calcul représente le volume de ﬂuide expérimental à l'échelle 1 : 1 en
considérant un plan de symétrie (ﬁgure 5.1).
Le maillage surfacique est de type quadrangulaire. Le volume est généré par extrusion du
plan transverse à l'écoulement. La périphérie du domaine dispose de deux épaisseurs de mailles
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Figure 5.1  Domaine de calcul
dont la hauteur est déﬁnie pour respecter les critères de validité de la loi de paroi (y+ ≈ 30).
Le c÷ur de l'écoulement est complété par des éléments prismatiques. La résolution du maillage
est relachée dans la section d'établissement et jusqu'à deux diamètres de la sortie de la section
d'essai (ﬁgure 5.2(a)). Dans cette dernière partie la taille des mailles déﬁnissant le c÷ur du
ﬂuide est de 0.35 mm tandis que les mailles proche paroi ont une hauteur de 0.5 mm (ﬁgure
5.2(b)). Le choix de cette résolution est dicté par la volonté de comparer les proﬁls de vitesse
numériques obtenus par calcul CFD aux proﬁls de vitesse expérimentaux issus de mesures LDV.
(a) Maillage zone mesure (b) Plan résultats
Figure 5.2  Raﬃnement du maillage
Le calcul utilise un modèle de turbulence k−ε realizable avec loi de paroi standard. Une vitesse
uniforme est imposée en entrée de domaine. La pression est imposée à zéro dans le plan de
sortie du domaine de calcul. Les conditions initiales pour la turbulence sont ﬁxées en entrée et
sortie du domaine par l'intensité turbulente (5%) et l'échelle de longueur (0.5 mm). Les valeurs
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d'intensité turbulente obtenues lorsque le calcul est convergé sont de 0.47% pour l'entrée et de
4.67% en sortie. La section d'essai est paramétrée pour représenter la section lisse (ks = 0) et
deux sections rugueuses d'indices 55 et 35 AFS (ks = 210 µm et ks = 420 µm ).
5.1.3 Résultats
Les résultats portent sur les pertes de charge et les proﬁls de vitesse. Les résultats numériques
sont comparés aux valeurs expérimentales de pression et de vitesse axiale obtenues par mesure
LDV. Comme les calculs convergent rapidement, les résultats sont traités après 3000 itérations
(ﬁgure 5.3).
Figure 5.3  Convergence des résidus
Pression
La ﬁgure 5.4 présente l'évolution de pression dans le domaine de calcul. Les conditions aux
limites imposent une pression nulle en sortie de domaine. On distingue la partie relative à la sec-
tion d'établissement lisse pour les trois premiers points où les lignes de pression sont parallèles.
L'eﬀet de la rugosité est visible sur la partie relative à la section d'essai. Le gradient de pression
augmente avec la rugosité, mais les résultats correspondant à la section d'essai d'indice 35 AFS
sous estiment fortement les pertes linéiques provoquées par ce niveau de rugosité (voir tableau
5.1). Alors que la dimension caractéristique de la rugosité est doublée (ks = 420 µm), le code
fournit un résultat très proche de celui trouvé pour la rugosité de type 55 AFS (ks = 210 µm).
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Figure 5.4  Pression dans le domaine de calcul
section lisse section 55 AFS section 35 AFS
∆Pcalcul 117 206 222
∆Pmesure 130 195 312
Tableau 5.1  Pertes de charge en Pa
Vitesse
La ﬁgure 5.5 présente les proﬁls de vitesse avant et après le changement d'état de surface
(section d'établissement lisse vers section d'essai d'indice 55 AFS). Les proﬁls de vitesse sont
tracés pour une distance équivalente à un diamètre en amont du changement de section et à
diﬀérentes longueurs (1 à 5 diamètres) en aval de ce changement. Cette représentation permet
d'évaluer la façon dont le code traduit la modiﬁcation de l'état de surface.
Les proﬁls obtenus font apparaître une variation continue du proﬁl de vitesse à mesure que
l'écoulement se redéveloppe en présence de parois rugueuses. Ce résultat est cohérent avec les
observations expérimentales faites par Antonia et Luxton [6] [7].
La ﬁgure 5.6 présente les proﬁls de vitesse obtenus dans le plan de sortie des sections d'es-
sai. Les trois proﬁls correspondent respectivement aux sections d'essai lisse, 55 AFS puis 35
AFS. L'eﬀet de la rugosité apparaît de la même manière que pour les proﬁls expérimentaux, à
savoir un ralentissement de la vitesse locale dans la zone proche paroi et une accélération sur
l'axe. Si les proﬁls correspondant à la section d'essai lisse et 55 AFS sont distincts, il n'en est
pas de même pour les proﬁls relatifs aux sections d'essai 55 AFS et 35 AFS. A nouveau le code
ne semble pas être capable de traduire l'eﬀet de la rugosité pour une dimension caractéristique
de l'ordre de ks = 410 µm.
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Figure 5.5  Evolution du proﬁl de vitesse suite au changement d'état de surface (surface lisse
- surface rugueuse 55 AFS ks = 210 µm)
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Figure 5.6  Proﬁls vitesse axiale
Les observations précédentes sont d'autant plus visibles lorsque l'on étudie la vitesse adimen-
sionnée u+ comparée aux valeurs expérimentales. Ces proﬁls sont présentés sur la ﬁgure 5.7.
Cette représentation permet de quantiﬁer plus précisément l'écart existant entre les proﬁs issus
de calcul CFD et les mesures expérimentales obtenues par LDV. Si pour les sections d'esssais
lisse et d'indice 55 AFS le code fournit des résultats satisfaisants, il apparaît nettement que le
déﬁcit de vitesse ∆u+ relatif à la rugosité de la section d'esssais 35 AFS ne correspond pas aux
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données expérimentales. Les diﬀérences entre les proﬁls de vitesse u+ calculés pour les sections
d'essai 55 AFS et 35 AFS sont mineures alors que la dimension caractéristique de la rugosité
à doublé. Ces observations mettent en évidence la diﬃculté du code à représenter de manière
ﬁdèle l'eﬀet de la rugosité, en ne considérant que la dimension caractéristique de celle-ci. L'ap-
plication numérique de la relation 5.2 ne permet pas d'expliquer l'origine des limites du code
lorsque les résultats numériques sont confrontés aux mesures expérimentales.
A partir de la valeur de la contrainte de frottement τwall issue des calculs CFD, nous pou-
vons déterminer la vitesse de frottement uτ . Disposant de cette grandeur et de la dimension
caractéristique des diﬀérentes rugosités, nous calculons ensuite K+s et enﬁn le terme ∆B qui
est soustrait de la loi logarithmique. Les résultats sont présentés dans le tableau 5.2 Le terme
ks [µm] τwall [Pa] uτ [cm.s-1] K
+
s ∆B
55 AFS 210 2.43 4.99 28.7 5.8
35 AFS 420 2.62 5.18 59.7 8.2
Tableau 5.2  Calcul de ∆B selon la relation 5.2
∆B calculé pour la section d'indice 55 AFS correspond bien à l'écart visible sur la ﬁgure 5.7
entre les proﬁls des sections lisse et 55 AFS. En revanche cet écart n'est pas retrouvé pour la
section 35 AFS. Le résultat non conforme obtenu peut s'expliquer en partie par un eﬀet du
maillage. En eﬀet la taille des deux premières cellules est de 500 µm alors que la dimension de
la rugosité est de 420 µm.
Aucune information n'est disponible sur les critères de maillage à appliquer pour respecter
l'application de la loi de paroi, dans le cas d'une paroi rugueuse. Un calcul avec une dimension
de première cellule supérieure mais respectant le critère y+ < 300 pourrait permettre de lever
le doute sur les résultats du code dans la conﬁguration relative à la surface 35 AFS.
Transfert thermique
Les calculs sont réalisés en résolvant l'équation de l'énergie. Une condition de ﬂux imposé
est appliquée sur la section d'essai. La densité de ﬂux est de 53 kW.m-2. La température du
ﬂuide est de 80C (353K) avant la section d'essai. La ﬁgure 5.8 présente l'évolution de la tem-
pérature sur l'axe pour les trois conditions de rugosités imposées (lisse, 55 AFS et 35 AFS). La
ﬁgure 5.8 montre que la température sur l'axe est insensible à la condition de ﬂux imposé sur
une longueur équivalente à cinq diamètres, et ce quel que soit l'état de surface. Cette distance
correspond à la longueur d'établissement du coeﬃcient d'échange h. La température tend vers
une évolution linéaire. On remarque une température sur l'axe légèrement supérieure avec l'ac-
croissement de la rugosité, avec toujours très peu de diﬀérence entre les deux sections d'essai
rugueuses.
Pour évaluer de manière plus quantitative les résultats issus du code, nous présentons dans
le tableau 5.3 les grandeurs caractéristiques du transfert thermique convectif : le coeﬃcient
d'échange thermique de paroi appelé Wall Heat Transfer Coeﬀ., le coeﬃcient d'échange ther-
mique Surface Heat Transfer Coeﬀ. et le nombre de Nusselt. Ces grandeurs sont déﬁnies par
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Figure 5.8  Evolution de température sur l'axe
les relations suivantes :
Wall HTC =
ρ Cp C
1/4
µ k
1/2
p
T+
(5.3)
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HTC =
q
Twall − Tfluide (5.4)
Nusselt =
HTC ×D
λ
(5.5)
Lisse 55 AFS 35 AFS
Wall HTC 7 123 14 272 15 231
HTC 5 355 8 998 9 418
Nusselt CFD 1 319 537 562
Nusselt CFD 2 425 852 909
Nusselt Robinson 481 919 979
Nusselt Expérimental 1440 1110 1212
Tableau 5.3  Eﬀet de la rugosité sur le coeﬃcient d'échange thermique
La distinction des nombres de Nusselt CFD 1 et CFD 2 se fait selon le coeﬃcient d'échange
utilisé dans le calcul de ce nombre. Pour le premier cas (CFD 1 ), on considère le coeﬃcient
d'échange thermique HTC. Alors que pour pour le deuxième cas (CFD 2 ), on considère le
coeﬃcient d'échange thermique de paroi Wall HTC.
Ces résultats montrent que si l'on se base sur les variables de parois, le nombre de Nusselt
fourni par le code est du même ordre que celui calculé par la corrélation de Robinson et celui
observé expérimentalement pour les sections rugueuses. Le nombre de Nusselt expérimental
correspondant à la section lisse est indiqué pour information, mais n'est pas jugé exploitable
pour des comparaisons.
Cette analyse rapide montre que la modélisation du transfert thermique par un modèle de
turbulence k-ε est dépendante de la constante Cµ, de l'énergie cinétique turbulente modélisée
dans la première maille kp et du calcul de la température adimensionnée T
+.
Les diﬀérences observées entre le coeﬃcient d'échange de paroi et le coeﬃcient d'échange glo-
bal sont signiﬁcatives et augmentent avec la rugosité (de +33% à +62%). Ces observations
mettent en évidence le rôle important de la rugosité dans le calcul de T+ (relations 5.6 et 5.7),
et soulignent surtout le défaut d'information sur le calcul de la température de paroi lors d'une
condition limite de ﬂux imposé. Les données expérimentales présentées précédemment peuvent
servir de base à un travail approfondi sur le calcul de T+ dans le but d'améliorer les résultats
de calculs thermiques.
T+ =
(Tw − Tp) ρ Cp k1/2p
φ
= Prt
[
1
κ
ln
(
E y+
)
+ P
]
(5.6)
Prough = 3,15 Pr
0,695
(
1
E′
− 1
E
)0,359
+
(
E
′
E
)0,6
P (5.7)
où E
′
= E/fr avec la fonction de rugosité déﬁnie précédemment par la relation 5.2.
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V.5x P (Pr,Prt) =
pi
4
sin(pi
4
)
(
A
κ
)1/2 ( Pr
Prt
− 1
) (
Prt
Pr
)1/4
Launder et Spalding - 1974
V.6x P (Pr,Prt) = 9,24
((
Pr
Prt
)3/4 − 1)(1 + 0,28e−0,007 PrPrt ) Jayatilleke - 1969
5.2 Simulation numérique des grandes échelles - JADIM
Ce chapitre présente l'étude numérique menée avec le code de recherche JADIM développé
à l'IMFT. Le choix d'une étude numérique par simulation des grandes échelles (LES) s'incrit
dans la volonté d'obtenir des grandeurs statistiques turbulentes dans la couche limite. Le raf-
ﬁnement apporté par le maillage dédié à la LES permet de compléter le manque de données
expérimentales dans la sous couche visqueuse. Cette partie présente les développements réali-
sés sur le code, nécessaires pour mener à bien des calculs thermiques sur paroi rugueuse. Les
résultats sont présentés en dernière partie.
L'utilisation du code de recherche JADIM requiert une puissance de calcul considérable par
rapport aux codes de simulation basés sur des modèles RANS. Cette puissance de calcul est
nécessaire en raison de la taille des maillages requis pour les calculs LES, et du besoin en calcul
pur pour la résolution des structures à grande échelle. Pour ces deux raisons, le code JADIM est
utilisé sur une géométrie simplifée, diﬀérente de l'application industrielle et du banc de mesures
expérimental. La conﬁguration du calcul est un canal plan cartésien. Le modèle de sous-maille
est de type dynamique mixte (DMM).
La première partie de ce travail a été de mener des calculs dynamiques (écoulement isotherme)
avec un maillage raﬃné, sur paroi lisse. Le but est d'évaluer la capacité du code à calculer l'écou-
lement au plus proche de la paroi. Cette approche présentée par J.Fröhlich [29] aussi appelée
wall-resolving LES consiste à augmenter considérablement le nombre de points près de la paroi.
Selon la direction normale à cette paroi, les points de maillage sont distribués par une fonction
sinus hyperbolique, avec une résolution permettant de calculer les ﬂux et phénomènes pariétaux.
Le calcul dynamique turbulent est obtenu par développement d'un écoulement laminaire généré
par un gradient de pression. Lorsque cet écoulement laminaire est développé, il est perturbé
par une série d'ondes sur tout le canal pendant 50 pas de temps pour provoquer la transition
vers la turbulence. Pour gagner du temps de calcul, le champ de vitesse turbulent est stocké
et utilisé en tant que reprise pour les autres calculs. Pour le calcul thermique sur paroi lisse, le
champ de vitesse turbulent est repris en début de calcul, et la condition limite thermique sur
la paroi (température constante) est activée.
Concernant les calculs avec paroi rugueuse, ces calculs reprennent aussi le champ de vitesse
turbulent lisse. Les rugosités sont distribuées de manière aléatoire, et leurs tailles respectives
augmentent linéairement sur les 100 premiers pas de temps du calcul. La reprise d'un champ
turbulent lisse directement sur un maillage disposant de rugosités ne peut pas être résolue. Le
calcul avec température de paroi supérieure à la température du ﬂuide est fait en imposant la
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Lx Lz Nx ×Ny ×Nz N ∆x+ ∆y+ ∆z+ ∆y+c Points < y+ = 10
4 01 128× 128× 64 1.05 . 106 18.44 ≥ 2 9.22 11.09 5
Tableau 5.4  Propriétés du domaine de calcul
température de paroi dans les mailles correspondants aux rugosités.
5.2.1 Conditions de calcul
Cette étude numérique a été réalisée grâce aux moyens du Centre Inter-universitaire de
Calcul de Toulouse CICT, et en particulier grâce au calculateur haute performance Hyperion.
Géométrie
La simulation de l'écoulement turbulent en présence de paroi chauﬀée est réalisée sur une
géométrie simpliﬁée de type canal symétrique. Cette géométrie diﬀérente de l'écoulement ex-
périmental a été préférée à une géométrie cylindrique, car elle permet une résolution très ﬁne
dans la région proche paroi (la hauteur de la première maille a été déterminée pour assurer un
y+ = 1). Le domaine de calcul mesure 4 m dans la direction x de l'écoulement, 1 m dans la
direction y perpendiculaire à la paroi et 1 m dans la direction z représentant la hauteur du canal.
Les conditions aux limites sont de type périodique pour l'entrée et la sortie du domaine ainsi
que pour les parois latérales. Les plans perpendiculaires à la direction y sont de type paroi et
symétrie.
Le maillage contient 1 million de mailles (128 × 128 × 64 selon les directions x,y,z). Dans la
direction y la taille des mailles est fonction d'une loi de type sinus hyperbolique aﬁn d'obtenir
un maillage raﬃné en paroi. Le fait d'avoir moins de cellules dans la direction de l'écoulement
génère des mailles dont le rapport d'aspect vaut ∆x/∆y = 9.2 à la paroi et ∆x/∆y = 1.6 sur
l'axe. Ce rapport d'aspect élevé en paroi n'est pas pénalisant pour le code [12]. Le tableau 5.4
présente les informations principales du domaine de calcul.
Hydraulique
L'écoulement est généré par un gradient de pression imposé aux bornes du domaine de
calcul. Une condition de symétrie est imposée sur la face opposée à la paroi. L'écoulement
laminaire est développé pendant 60 000 itérations puis la transition vers la turbulence est
forcée par une perturbation du champ de vitesse. Cette perturbation est calculée pour chaque
composante du champ de vitesse par une fonction sinusoidale reliant le temps, la fréquence
angulaire et les coordonnées locales. Cette perturbation est imposée pendant 50 itérations et le
calcul de l'écoulement turbulent reprend sur 60 000 itérations. Le champ de vitesse obtenu est
sauvegardé pour la reprise des calculs avec transfert thermique dans un premier temps, puis
pour les calculs d'écoulement sur paroi rugueuse.
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n 0 3 5 7 9 11
ε/D 0 0.0024 0.0043 0.00625 0.0082 0.01015
y+ ou Rek 0 2.8 5.1 7.3 9.6 12
Tableau 5.5  Hauteur adimensionnée des rugosités
Conditions d'écoulement
Le ﬂuide considéré possède les propriétés physiques suivantes :
ρ = 1000 kg.m-3
µ = 5.10-2 Ns.m2
α = 1.10-2 m2.s
C = 4180 J.kg-1.K-1
Ainsi la viscosité cinématique vaut ν = 5.10-5 m2.s-1 et le nombre de Prandtl vaut Pr = 5.
Les paramètres de l'écoulement sont calculés de façon à obtenir Reτ = 630 où Reτ est le
nombre de Reynolds basé sur la vitesse de frottement déﬁni comme :
Reτ =
uτ h
ν
(5.8)
Les valeurs des autres grandeurs sont calculées d'après cette valeur de Reτ :
uτ =
Reτ ν
h
= 0.0316 m.s-1 (5.9)
dp
dx
= −u
2
τ ρ
h
= − 1 Pa.m-1 (5.10)
La vitesse débitante Udeb et sur l'axe u0 valent alors Udeb = 0.55 m.s-1 et u0 = 0.6 m.s-1. Les
nombres de Reynolds basés sur ces vitesses et ramenés à la hauteur du canal valent :
Rem =
um h
ν
= 11 200 (5.11)
Re0 =
u0 h
ν
= 13 400 (5.12)
Rugosité
La paroi rugueuse présentée sur la ﬁgure 5.9 est obtenue en appliquant un masque sur les
cellules concernées. Ce masque est distribué de manière aléatoire de sorte qu'en chaque couple
de coordonnées (x,y) un certain nombre de cellules sur l'axe z verront leur vitesse imposée à
zéro. Le nombre de cellules jouant le rôle d'obstacle varie aléatoirement entre 0, 3, 5, 7, 9 et 11
ce qui correspond aux valeurs de y+ indiquées dans le tableau 5.5.
En chaque cellule du masque la vitesse est donc nulle, la pression est calculée de manière
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Figure 5.9  Paroi rugueuse obtenue pour calcul LES
Figure 5.10  Diﬀusion de chaleur sur paroi rugueuse
continue. Pour les calculs thermiques, la température de paroi est imposée à une température
supérieure (105C) à la température initiale du domaine (100C). La chaleur est alors transmise
au sein des rugosités par diﬀusion moléculaire, puis par diﬀusion turbulente lorsque la cellule
est en contact du ﬂuide (ﬁgure 5.10).
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5.2.2 Résultats
Les proﬁls de vitesse moyenne présentés sur la ﬁgure 5.11 montrent les tendances mesu-
rées expérimentalement. La vitesse locale du ﬂuide pour le canal rugueux est légèrement plus
faible que dans le cas du canal lisse. La vitesse sur l'axe est très faiblement accélerée dans le
premier cas uaxe = 0,673 m.s-1 contre uaxe = 0,670 m.s-1. Vue de manière locale ces diﬀérences
paraissent très faibles, ce qui se conﬁrme par le calcul des vitesses débitantes. Pour le canal
rugueux cette dernière est inférieure de 1% à celle du canal lisse (Udeb = 0,5492 m.s-1 contre
Udeb = 0,5549 m.s-1). Ces faibles écarts s'expliquent principalement par le nombre de Reynolds
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Figure 5.11  Proﬁl de vitesse moyenne
de l'écoulement (Re ' 11 000) et par les faibles hauteurs des rugosités générées lors du choix des
cellules concernées par le masque. Ces deux paramètres correspondent aux limites inférieures
des écoulements transitionnels rugueux.
La ﬁgure 5.12 présente les proﬁls d'intensité turbulente des 3 composantes (u,v,w) dans les
deux conﬁgurations. Les proﬁls font apparaître une évolution linéaire de l'intensité turbulente
de la composante axiale jusqu'au pic localisé en proche paroi. Cette région proche paroi cor-
respond à la zone de production d'énergie cinétique turbulente k. Les valeurs sur l'axe et en
y=0,05 correspondent aux valeurs observées expérimentalement. Cependant, il faut noter les
valeurs d'intensité turbulente inférieures pour l'écoulement en canal rugueux. La méthode em-
ployée pour créer la surface rugueuse a pour eﬀet de diminuer sensiblement le niveau d'intensité
turbulente, ce qui est contraire aux observations expérimentales présentées précédemment. En
plus de la dimension réduite des rugosités, le fait d'imposer artiﬁciellement une vitesse nulle
joue donc un rôle sur le second ordre de l'écoulement.
Cette étude étant menée dans le but d'accèder aux grandeurs turbulentes au plus proche de
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Figure 5.12  Proﬁl d'intensité turbulente
la paroi, il convient de déﬁnir une vitesse de frottement pour chaque conﬁguration de calcul.
Sachant que le gradient de pression est identique pour chaque cas et que la diﬀérence en terme
de vitesse débitante est quasi nulle nous ne pouvons pas nous baser sur ces grandeurs pour
déterminer la vitesse uτ . Nous avons donc choisi de tracer sur la ﬁgure 5.13 les valeurs de
frottement turbulent τt déﬁni comme :
τt = −ρ× u′v′ (5.13)
Cette ﬁgure fait apparaître l'eﬀet des rugosités sur les tensions croisées u′v′ . Pour le canal
rugueux la valeur maximale de ce terme est légèrement supérieure (3%) à la valeur maximale
relevée pour le canal lisse. Si l'eﬀet de la rugosité parait mineur sur l'intensité des ﬂuctuations
pour ce cas particulier, il apparaît cependant une décroissance plus forte du frottement turbulent
τt lorsque l'on s'éloigne de la paroi. L'eﬀet des rugosités est aussi visible sur la position de la
valeur maximale de τt. Pour le canal lisse la valeur maximale de τt se situe en y = 0,168 m alors
que pour le canal rugueux ce maximum est localisé en y = 0,112. Par projection des parties
linéaires de ces tracés il est possible d'estimer une valeur du frottement en y = 0 et de calculer
une vitesse de frottement respective à chaque surface :
uτ =
√
ρ× u′v′
ρ
(5.14)
Ainsi pour le canal lisse la vitesse de frottement uτ = 0,0308 cm.s-1 alors que pour le canal
rugueux la vitesse de frottement vaut uτ = 0,0324 cm.s-1. Cette vitesse uτ permet alors de cal-
culer les variables de parois u+ et y+. Les proﬁls logarithmiques des deux conﬁgurations sont
représentés sur la ﬁgure 5.14. La ﬁgure 5.14 permet d'apprécier la résolution spatiale obtenue
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Figure 5.13  Proﬁl des tensions ρ× u′v′
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Figure 5.14  Proﬁl de vitesse adimensionnée u+
par le maillage dans la zone visqueuse et dans la région de raccordement. Dans le cas du canal
lisse, la zone visqueuse et celle de transition vers la loi logarithmique sont très bien prédites
par le calcul LES. L'eﬀet de la rugosité est visible dès la paroi où la vitesse est nulle dans les
cellules constituant les rugosités. Visuellement, on observe une transition plus franche liée à
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l'échelle logarithmique. En réalité la valeur maximale du gradient de vitesse est plus faible pour
l'écoulement sur paroi rugueuse (∂u/∂y = 16,3 .s-1 au lieu de ∂u/∂y = 18,5 .s-1).
La ﬁgure 5.15 représente la température réduite θ déﬁnie comme :
θ(y) =
T (y)− Twall
Taxe − Twall (5.15)
Cette représentation montre que l'écart de température entre la paroi et le ﬂuide est plus faible
dans le cas du canal lisse. Ce qui revient à dire que l'échange thermique est, dans ce cas, dé-
gradé par les rugosités. La dégradation de l'échange thermique par l'eﬀet des rugosités a été
observée expérimentalement par Kudva [50]. Ce phénomène qui est fortement dépendant du
régime d'écoulement, des conditions aux limites imposées en paroi et de la taille des rugosités a
tendance à apparaître dans les conditions proches de celles choisies pour ces calculs (rugosités
de petite dimension, nombre de Reynolds rugueux Rek proche de 10 et écoulement turbulent
transitionnel rugueux).
De manière identique à ce qui est fait pour la vitesse adimensionnée, nous calculons la tempé-
rature adimensionnée T+ :
T+ =
(T − Tmoy)× uτ
φ
ρ×C
(5.16)
Cette variable de paroi est représentée sur la ﬁgure 5.16. Aucun eﬀet lié à la rugosité n'apparaît
sur ce tracé mis à part la valeur de T+ sur l'axe supérieur pour le canal lisse.
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Figure 5.15  Proﬁl de température réduite θ
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Figure 5.16  Proﬁl de température adimensionnée T+
Conclusion
Ce chapitre réunit les principaux résultats issus des travaux en cours. Ces travaux sont basés
sur le code CFD utilisé par RENAULT et le code de recherche JADIM développé à l'IMFT.
Cette approche a pour premier objectif d'évaluer la robustesse du code CFD pour modéliser
l'écoulement et le transfert thermique en présence de paroi rugueuse. Le deuxième aspect de
cette approche, qui fait appel à la simulation des grandes échelles, est d'obtenir des résultats
de simulation d'écoulement anisotherme, toujours en présence de paroi rugueuse.
Les résultats obtenus par calcul CFD montrent la diﬃculté du code à représenter correcte-
ment la physique de l'écoulement rugueux. Bien que le modèle de rugosité soit présenté pour
la partie hydraulique, les résultats obtenus montrent qu'un eﬀet du maillage peut expliquer
l'inadéquation du modèle employé pour la rugosité de type 35 AFS, alors que ce modèle est
robuste pour la rugosité de type 55 AFS. Des calculs avec transfert thermique ont été réali-
sés (condition de ﬂux constant). Les résultats obtenus montrent que l'état de surface joue un
rôle majeur sur les variables représentant l'échange thermique, en particulier dans la zone très
proche paroi. Pour une rugosité déﬁnie telle que ks = 210 µm, les valeurs obtenues sont en
accord avec les données expérimentales obtenues.
Les travaux menés avec le code de recherche JADIM ont consisté à la mise en ÷uvre d'une
méthode de masque numérique pour déﬁnir une paroi rugueuse. Si cette méthode présente
l'avantage d'être souple, la diﬃculté à relier une rugosité artiﬁcielle à une rugositée réelle, et
les résultats obtenus montrent les limites d'une méthode de masque. La hauteur des rugosités
ainsi générées semblent trop faible et l'écoulement turbulent obtenu montre très peu de diﬀé-
rence avec un écoulement lisse. L'augmentation de la hauteur des rugosités peut être un moyen
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pour obtenir un écoulement réellement rugueux, mais les résultats présentés ici montrent l'eﬀet
du masque en vitesse nulle sur les proﬁls d'intensité turbulente. De plus, si des rugosités de
dimension supérieure consituent la paroi, il est impossible de connaître a priori la vitesse débi-
tante obtenue et nous ne disposerons pas d'écoulement lisse de référence. Une possibilité réside
dans l'augmentation du gradient de pression, qui augmentera la vitesse de l'écoulement. Cette
solution permettrait d'augmenter les valeurs de Rek dans les limites imposées par le maillage
LES dimensionné pour assurer un y+ égal à 1 en paroi.
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Conclusions
Cette étude s'inscrit dans le cadre industriel du refroidissement des moteurs thermiques.
Lors des phases de conception, le dimensionnement des chambres de refroidissement se fait
en intéraction avec diﬀérents acteurs. Lors des étapes de déﬁnition technique, les solutions
envisagées sont évaluées par calcul CFD. Le code de calcul utilisé par RENAULT est évalué
régulièrement, et les résultats de calculs hydrauliques sont comparés à des mesures optiques
réalisées sur moteur transparent. Les calculs thermiques font appel à un code CFD pour la
partie ﬂuide, et à un code de type éléments ﬁnis pour la partie solide. L'évaluation des calculs
thermiques est faite en comparant les résultats fournis par le code éléments ﬁnis, aux données
issues de thermographies. Cependant, le changement de version du code CFD a fait apparaître
des diﬀérences sensibles dans le calcul du coeﬃcient d'échange thermique, et par conséquent
ces diﬀérences sont répercutées dans le calcul de la température des solides.
Les écarts détectés sont dus au changement de formulation de la loi de paroi existante pour
la température du ﬂuide. Des travaux antérieurs à cette étude ont permis d'identiﬁer l'origine
de ces écarts, et aussi de les quantiﬁer. En revanche, ces travaux relevaient le faible nombre
de publications disponibles dans la littérature, pour des écoulements turbulents en présence de
parois présentant une rugosité de type grain de sable, et soumis à un gradient de température.
Le manque d'information disponible pour évaluer l'eﬀet de la rugosité sur l'écoulement et le
transfert thermique justiﬁe donc l'approche expérimentale de cette étude.
La conception et la réalisation d'un dispositif expérimental, représentatif des conditions d'écou-
lement rencontrées dans les chambres de refroidissement des moteurs thermiques, ont constitué
les premiers travaux de cette thèse.
L'utilisation des moyens de mesure optique de l'IMFT a permis principalement d'étudier l'ef-
fet de la rugosité sur les proﬁls de vitesse en conduite. La présence de rugosités augmente le
frottement pariétal, ce qui provoque un ralentissement de la vitesse locale du ﬂuide. Ce déﬁcit
de vitesse locale est compensé par une accélération du ﬂuide sur l'axe. Ces résultats associés
aux mesures de pression, permettent d'établir les proﬁls de vitesse adimensionnée. Ainsi, nous
retrouvons le caractère universel du proﬁl de vitesse logarithmique, pour toutes les sections
d'essai. Le déﬁcit de vitesse est alors corrélé à la dimension caractéristique de la rugosité. Mal-
gré une résolution spatiale adéquate dans la région proche paroi, nous n'avons pas pu détecter
la sous-couche visqueuse. Ceci s'explique par les limites expérimentales, liées à la saturation du
photomultiplicateur lorsque le volume de mesure est à une distance inférieure à 0,5 mm de la
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paroi.
L'utilisation d'un thermocouple de 50 µm pour les mesures de température a permis de réaliser
des mesures de température locale, avec la même résolution spatiale que celle utilisée pour les
mesures de vitesse. Associée à une mesure de ﬂux thermique, ces données permettent d'obtenir
les proﬁls de température adimensionnée. Ces proﬁls mettent en évidence les limites des lois
de paroi de type logarithmique pour la température. L'eﬀet de la rugosité sur ces proﬁls est
d'autant plus important que le nombre de Prandtl est élevé. Pour l'état de surface le plus ru-
gueux, et pour des conditions d'écoulement et de ﬂux thermique identiques, la température de
paroi est réduite de 5C. Cette diﬀérence s'explique par l'amélioration de l'échange thermique
due à l'augmentation de la surface d'échange, et à l'augmentation de l'intensité turbulente.
Cependant, l'eﬀet bénéﬁque de la diminution de température de paroi est accompagné d'une
augmentation signiﬁcative des pertes par frottement.
L'ensemble des résultats expérimentaux obtenus permettent d'adapter les lois de paroi utilisées
au contexte industriel spéciﬁque. Si l'eﬀet de la rugosité sur la couche limite est relativement
bien documenté dans la littérature, il est cependant diﬃcile de quantiﬁer, sans données expéri-
mentales, le déﬁcit de vitesse induit par la modiﬁcation de l'état de surface. L'apport de cette
étude est donc d'importance pour améliorer la modélisation de l'écoulement. Concernant l'as-
pect thermique de la problématique, les résultats obtenus tendent à montrer les limites des lois
de paroi de type logarithmique. En eﬀet, dans la zone proche paroi la température adimension-
née est quasiment constante. Ceci est valable jusqu'à une distance de l'ordre de y+ = 500. Le
comportement logarithmique apparaît seulement pour une région très réduite de l'écoulement.
De manière complémentaire, nous avons mené une étude numérique par simulation des grandes
échelles, pour s'aﬀranchir des limites expérimentales constatées. Le code de recherche JADIM
est utilisé pour simuler l'écoulement turbulent anisotherme, dans un canal périodique. Les
développements apportés par cette étude portent sur la modélisation de la paroi rugueuse. Dis-
posant d'un maillage raﬃné, nous avons mis en ÷uvre une technique de masque, qui impose
une vitesse nulle dans les cellules qui représentent les rugosités. Les simulations réalisées per-
mettent d'obtenir les proﬁls de vitesse et de température jusqu'à la paroi. L'eﬀet de la rugosité
sur l'écoulement est aussi mis en évidence par la simulation des grandes échelles. Les résultats
obtenus permettent d'évaluer les modiﬁcations dans les régions de l'écoulement inaccessibles
expérimentalement (sous-couche visqueuse et région intermédiaire). En revanche, pour la par-
tie thermique de ces simulations, les résultats obtenus semblent être contradictoires avec les
observations expérimentales. En eﬀet, les résultats de simulations montrent une dégradation de
l'échange thermique en présence de paroi rugueuse. Ce phénomène a été observé expérimenta-
lement par Kudva [50], et est lié à la nature et à la dimension caractéristique de la rugosité.
Les conditions d'écoulement et les hauteurs imposées pour générer artiﬁciellement la surface
rugueuse, sensiblement diﬀérentes des conditions expérimentales, peuvent expliquer les diﬀé-
rences observées sur l'échange thermique.
Enﬁn, aﬁn d'évaluer les apports de ces travaux par rapport aux besoins de l'industriel, nous
avons utilisé le code CFD pour modéliser l'écoulement expérimental. La géométrie est repro-
duite à l'identique, et l'écoulement calculé correspond au nombre de Reynolds expérimental
le plus élevé (Re = 90 000). Les calculs prennent en compte l'état de surface de la section
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d'essai pour trois cas diﬀérents (lisse, 55 AFS et 35 AFS), avec un ﬂux thermique imposé sur
cette section. Les résultats obtenus montrent les limites du code pour modéliser un écoulement
sur paroi rugueuse. Si les résultats pour les sections d'essai lisse et 55 AFS sont comparables
aux données expérimentales obtenues, le calcul fait pour la section d'essai 35 AFS n'est pas
représentatif aussi bien des pertes de charge, que de la vitesse adimensionnée. Toutefois, l'écart
important observé pour ce cas peut s'expliquer par un eﬀet maillage. En eﬀet, la dimension
caractéristique de la rugosité imposée est du même ordre que celle de la première maille. En
revanche, malgré des écarts sensibles sur les résultats propres à l'échange thermique, ceux-
ci montrent une tendance identique aux observations faites pour les résultas expérimentaux.
Les calculs montrent une amélioration importante du coeﬃcient d'échange thermique pour les
sections d'essai rugueuses.
Perspectives
Les travaux expérimentaux présentés sont limités à une géométrie déﬁnie pour établir un
écoulement turbulent en conduite, et sont axés sur l'eﬀet de la rugosité sur l'écoulement et le
transfert thermique. Compte tenu des activités du laboratoire, et des nombreux travaux publiés
concernant le transfert thermique en présence de recirculation, de décollement ou d'impact de
jet, il est envisageable d'utiliser le dispositif expérimental présenté ici, ainsi que les moyens
de mesures adaptés, dans des conditions diﬀérentes à partir de l'écoulement turbulent établi.
Aussi, ce dispositif peut-il servir pour mettre au point des techniques de mesure de température
non intrusives de type PLIF, déjà mises en ÷uvre pour des mesures de température de gouttes,
qui pourraient être développées pour la mesure de température d'une veine ﬂuide.
Concernant les travaux numériques, la méthode de masque utilisée ici permet de générer rapi-
dement des motifs qui sont source de perturbations de l'écoulement. Dans un premier temps, il
peut être envisagé de poursuivre cette étude en augmentant le nombre de Reynolds de l'écou-
lement, en disposant d'un maillage adapté, et d'étudier diﬀérentes déﬁnitions de rugosité ar-
tiﬁcielle (en faisant varier la répartition gaussienne, la dimension caractéristique, ou encore
en créant des motifs réguliers tels que des stries transversales). A moyen terme, la simulation
numérique d'écoulement rugueux pourrait être faite en adaptant les méthodes de frontières im-
mergées, qui semblent plus adaptées, mais qui requièrent un travail d'adaptation considérable,
ainsi que d'importantes ressources informatiques.
Enﬁn, les résultats apportés par ces travaux permettront d'adapter les lois de paroi hydraulique
et thermique du code CFD utilisé par RENAULT. Si la modélisation de l'écoulement peut être
améliorée en tenant compte de l'état de surface réel des chambres de refroidissement, la modéli-
sation du transfert thermique nécessite par contre, des modiﬁcations profondes du code utilisé.
Dans un premier temps, il sera possible de tester les modiﬁcations présentées ici dans le cas d'une
géométrie réelle. La comparaison de ces résultats de calculs thermohydrauliques avec les données
issues de thermographies, permettra à l'industriel de valider les résultats présentés dans cette
étude. A plus long terme, des eﬀorts doivent être maintenus pour améliorer la modélisation du
tranfert thermique sur paroi rugueuse.
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